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Version abre´ge´e
Le fonctionnement des turbines Francis en dehors du re´gime optimal induit sou-
vent des fluctuations pe´riodiques de la pression et du de´bit-volume, lie´es a` la vorticite´
ine´vitable a` la sortie de la roue. Au cas ou` ce phe´nome`ne se produit a` une fre´quence
proche d’une fre´quence propre de l’installation hydraulique, la re´ponse dynamique peut
empeˆcher l’exploitation normale de la machine. Actuellement, des solutions passives sont
mises en œuvre afin de re´duire les fluctuations hydroacoustiques a` un niveau acceptable.
Ce travail pre´sente une approche novatrice a` cette proble´matique base´e sur le controˆle
actif. Nous avons montre´ qu’en excitant de´libe´re´ment l’installation avec le signal in-
verse des excitations e´mises naturellement, les fluctuations hydroacoustiques peuvent
eˆtre re´duites de manie`re spectaculaire.
Si l’utilisation du controˆle actif pour ame´liorer la stabilite´ de fonctionnement d’une
turbine Francis est l’application de ce travail, l’e´tendue est plus large. Les sujets scien-
tifiques suivants ont e´te´ aborde´s :
1. Mode´lisation d’une installation hydroe´lectrique
Le comportement dynamique global d’une installation est e´tudie´ a` l’aide d’un
mode`le monodimensionnel. Une compilation d’e´le´ments de mode´lisation est re´e´crite
dans un formalisme univoque et apporte les outils de base de la mode´lisation hydro-
acoustique. A partir de ces e´le´ments, un mode`le dynamique d’une installation hy-
draulique et d’une source d’excitation externe est pre´sente´. Cela permet d’expliquer
comment un syste`me de controˆle actif base´ sur une source d’excitation greffe´e sur
la paroi du coˆne du diffuseur peut re´duire les fluctuations hydroacoustiques dans
une installation hydroe´lectrique.
2. Ame´lioration de la stabilite´ de fonctionnement par controˆle actif
Les fluctuations hydrauliques associe´es au fonctionnement a` charge partielle d’une
turbine Francis sont souvent pe´riodiques et caracte´rise´es par la pre´sence d’un com-
posant spectral dominant. C’est pour cette fre´quence dominante qu’on cherche a`
atte´nuer l’amplitude souvent excessive.
Un syste`me de controˆle actif spe´cifique a e´te´ conc¸u pour une turbine Francis, com-
prenant un actionneur hydraulique et son re´gulateur. L’actionneur injecte un de´bit
pulse´ a` une fre´quence donne´e au sein du diffuseur. Il cre´e ainsi une contre-excitation
qui est synchronise´e a` l’excitation naturelle de la turbine par le re´gulateur. Ensuite
les parame`tres de fonctionnement de l’actionneur sont optimise´s afin de minimiser
les fluctuations hydroacoustiques au sein de l’installation hydraulique.
Des essais sur un mode`le re´duit de turbine Francis montrent l’efficacite´ de cette ap-
proche. Lors des essais, les fluctuations hydroacoustiques a` la fre´quence dominante
sont atte´nue´es au niveau du bruit de fond.
Plusieurs configurations du syste`me d’excitation ont e´te´ teste´es puis analyse´es sur
les aspects suivants : une analyse des fluctuations de pression dans le domaine
fre´quentiel, une analyse e´nerge´tique et une analyse de la commande du syste`me de
controˆle actif. Le bilan e´nerge´tique se re´ve`le tre`s inte´ressant : le syste`me d’excita-
tion ne ne´cessitait qu’environ un pourcent de la puissance de la turbine Francis.
3. Pre´diction de la stabilite´ de fonctionnement d’une installation prototype
a` partir d’essais sur mode`le re´duit
L’essai d’une turbine sur un mode`le re´duit homologue a` celui de la turbine proto-
type est une e´tape encore indispensable de l’e´laboration d’une installation hydro-
e´lectrique. Les performances statiques peuvent eˆtre pre´dites de manie`re pre´cise. Or,
il n’en va pas de meˆme pour la pre´diction du comportement dynamique de l’installa-
tion prototype qui est encore mal maˆıtrise´e. Une me´thode originale d’identification
du comportement dynamique d’une turbomachine sur mode`le re´duit est propose´e
et applique´e expe´rimentalement. Elle constitue e´galement la base d’une pre´diction
du comportement dynamique de l’installation prototype.
Mots-cle´s
• Controˆle actif




A common phenomenon in Francis turbines is draft tube surge. In these fixed-bladed
machines, a strong runner outlet swirl can develop under off-design conditions. The action
of the diffuser, and in particular the draft tube elbow, on the rotating flow field induces
synchronous pressure and discharge fluctuations. These low frequency disturbances are
of special interest, because they can easily propagate throughout the whole hydraulic
system.
The dynamic response of the system to the natural excitations can inhibit the nor-
mal usage of the powerplant. If the natural excitation occurs at frequencies close to
an eigenfrequency of the hydraulic system, an important amplification of the hydraulic
fluctuations can be expected. Passive measures, such as air admission or minor design
modifications, are commonly taken as a last resort to try to reduce these phenomena.
This work explores an active control approach to alleviate the problem. It is shown
that the hydroacoustic fluctuations in a hydraulic installation can strongly be reduced
by ’injecting’ the inverse signal of the turbine’s natural excitation.
While the main theme is the application of the active control approach to improve
the operation stability of Francis turbines, the scope of this study is larger and addresses
the following scientific topics :
1. Modeling of an hydroelectric installation
The dynamic behavior of an installation is studied based on an one-dimensional
model. A compilation of the basic modeling tools was done. Using these tools, the
dynamic model of a hydraulic installation and an external hydroacoustical source
is presented. It is used to explain how the overall hydroacoustic fluctuations can
be reduced using a hydraulic exciter mounted in the wall of a draft tube’s cone.
2. Improving the operation stability by active control
The hydraulic fluctuations associated with off-design operating conditions of Fran-
cis turbines are often very periodic and characterized by the presence of a dominant
frequency component. The aim is to cancel out this component for which the am-
plitudes are often excessive.
An active control system, composed of a hydraulic exciter and its controller, has
been developed for a Francis turbine.
The exciter employs a pulsed flow injection in the draft tube to generate an anti-
excitation at a given frequency, which is then synchronized with the turbine’s
natural excitation. A self-tuning extremum control algorithm optimizes the opera-
ting parameters of the exciter to minimize the overall fluctuations in the hydraulic
installation.
Laboratory tests show the efficiency of the active control system. The amplitude
of the pressure and discharge fluctuations at the dominant frequency component
are reduced to background noise levels.
Multiple configurations of the exciter have been tested. A spectral analysis of the
pressure fluctuations is presented, the system’s energy balance has been performed
and the control algorithm of the system is analysed. The energy balance is very
encouraging : the exciter system needed only about 1 percent of the hydraulic
power of the Francis turbine.
3. Prediction of the operation stability of turbines based on model tests
Laboratory tests on a scale model, homologous to the turbine, are an indispensable
step in the development of a hydroelectric powerplant. Unlike the static characte-
ristics, the dynamic behavior of a turbine installation is difficult to predict.
An original identification method of the dynamic characteristics of a model turbine
is proposed. The method is verified on a theoretical case study and experimentally
tested. It constitutes the basis of the prediction of the operation stability of the
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1.1 Le contexte de la production hydroe´lectrique
[64, 106]
L’utilisation de la force hydraulique dans le domaine de la production d’e´lectricite´ a
longtemps e´te´ majoritaire. Ce furent les avantages financiers lie´s au bas prix des matie`res
fossiles, les hauts couˆts d’installation des ouvrages hydroe´lectriques ainsi que l’ave`nement
du nucle´aire qui rele´gue`rent cette source de production d’e´nergie au second plan apre`s
la seconde guerre mondiale. La crise pe´trolie`re de 1973 ainsi que l’hostilite´ croissante du
public envers les centrales thermiques et nucle´aires ont petit a` petit influence´ le contexte
de la production e´lectrique.
Compte tenu des e´volutions pre´visibles, la consommation mondiale d’e´nergie devrait
tripler d’ici a` la seconde moitie´ de ce sie`cle. Comment relever un tel de´fi ? De fait, nous
disposons de trois sources pour couvrir ces besoins futurs : les combustibles fossiles, la
force nucle´aire et les agents renouvelables. Les parts prises par chacune d’elles de´pendront
de leurs re´serves respectives, mais aussi de leurs couˆts et des limites impose´es par la
protection de l’environnement.
Les re´serves en combustibles fossiles sont largement suffisantes pour le sie`cle a` venir,
mais le recours massif aux e´nergies traditionnelles conduit a` rejeter dans l’atmosphe`re
des quantite´s e´normes de dioxyde de carbone, pouvant entraˆıner des changements cli-
matiques majeurs avec des conse´quences ne´fastes sur l’hydrologie (et par conse´quent sur
l’alimentation en eau et sur l’agriculture) et sur le niveau des mers.
Quant a` l’e´nergie nucle´aire, malgre´ ses avantages conside´rables (pas de pollution
atmosphe´rique, extraordinaire densite´ e´nerge´tique du combustible), elle souffre de sa
mauvaise image. La voie actuelle adopte´e par plusieurs pays industrialise´s vise a` re´duire
sa part dans la production d’e´nergie.
Qu’en est-il des sources renouvelables ? Les potentiels solaire et e´olien sont conside´rables
et beaucoup fondent leurs espoirs sur eux. Malgre´ un effort de de´veloppement gigan-
tesque, leur part restera encore modeste pour les anne´es a` venir. La force hydraulique, sur
le plan quantitatif, n’est gue`re mieux lotie. La production mondiale atteint aujourd’hui
2 500 te´rawattheures par an, repre´sentant 6% de son potentiel the´orique qui est de 40 000
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te´rawattheures par an. Bien que le potentiel hydroe´lectrique soit tre`s loin d’eˆtre exploite´,
en particulier dans les pays semi- ou non industrialise´s et en voie de de´veloppement, la
totalite´ des ame´nagements e´conomiquement faisables (8 900 te´rawattheures par an) ne
repre´sentera que 3% des besoins en e´nergie primaire d’ici 2050 (tableau 1.1).
Production Potentiel Exploite´n Non exploite´
TWh/an TWh/an % %
Europe 518,4 800 64,8 35,2
Ame´rique du Nord 667,7 1’100 60,7 39,3
Ame´rique du Sud 437 2’300 19 81
Afrique 68 1’000 6,8 93,2
Asie 705,6 3’600 19,6 80,4
Australie 41,6 105 39,6 60,4
Total 2’438 8’905 27,3 72,7
Tab. 1.1 – Potentiel de production d’e´nergie d’origine hydroe´lectrique (Hydropower &
Dams, World Atlas, 1997 )
De ce fait, cette e´nergie n’est pas re´ellement en concurrence avec les agents fossiles ou
nucle´aires. Mais son inte´reˆt re´side dans la multiciplicite´ de ses avantages qui sont de´crits
dans la section §1.2, tout particulie`rement en matie`re de protection de l’environnement.
1.2 Les atouts de la production hydroe´lectrique
• C’est la plus importante et la plus e´conomique des e´nergies renouvelables. Elle
est exploitable de fac¸on compe´titive dans une e´conomie de marche´. Elle offre une
densite´ de puissance e´leve´e (kilowatt par kilogramme d’installation), un tre`s bon
rendement de transformation et un excellent facteur de rendement (nombre de
kilowattheures produits pendant la dure´e de vie en comparaison de l’e´nergie investie
dans la construction de l’installation).
• Elle est favorable a` la protection de l’environnement, car elle ne produit pas de gaz
a` effet de serre, susceptibles de provoquer de profonds changements climatiques.
• La technologie actuelle repose sur un sie`cle de de´veloppement continu. Elle peut
eˆtre mise en œuvre sans proble`me dans l’ensemble des pays en voie de de´veloppe-
ment et d’industrialisation.
• Le couˆt du kilowattheure ne de´pend pas, comme pour les e´nergies fossiles, des prix
des combustibles, soumis aux fluctuations du marche´ mondial. L’hydroe´lectricite´
est donc un facteur d’inde´pendance e´nerge´tique pour le pays qui l’exploite.
• Un ouvrage hydraulique permet souvent d’exercer des fonctions multiples : pro-
duction d’e´nergie, irrigation des cultures, re´serve d’eau potable et industrielle. Il
offre encore une protection contre les inondations.
Ce secteur de production ne peut donc pas eˆtre mis au second plan en matie`re de
de´veloppement. Les recherches dans le domaine de l’optimisation des composants hydro-
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e´lectriques se multiplient autant dans le domaine expe´rimental ou nume´rique que dans
la gestion des ressources ou de la re´gulation.
1.3 La re´habilitation
L’industrie hydroe´lectrique connaˆıt un regain d’activite´ duˆ a` la ne´cessite´ de doper les
installations vieillissantes [61]. La re´habilitation de centrale constitue actuellement, avec
la mini-hydraulique, le poˆle principal de de´veloppement de nouvelles re´alisations dans le
domaine des turbines Francis.
La production d’e´nergie additionnelle re´sultant de l’accroissement de la puissance
d’anciens ouvrages s’ave`re particulie`rement rentable [62]. D’autant plus que les centrales
et de nombreux e´quipements e´lectrome´caniques sont largement amortis. Les avantages
que constitue la re´habilitation d’une centrale existante sont multiples.
• Elle permet l’augmentation de la puissance et du rendement ge´ne´ral de l’installation
en disposant de mate´riel plus performant.
• Elle diminue les couˆts e´leve´s d’entretien ainsi que le manque a` gagner conse´cutif
aux arreˆts plus fre´quents des vieilles machines devenues pour la plupart obsole`tes et
dont la plage de fonctionnement est souvent mal adapte´e aux nouvelles conditions
de production.
• Elle permet enfin une plus grande disponibilite´ des centrales au niveau de leur
gestion globale simultane´e sur un bassin ou une valle´e donne´e.
Outre la re´novation des ouvrages civils dont la ge´ome´trie ne peut eˆtre que faible-
ment modifie´e sans entraˆıner de trop grands couˆts de re´alisation, c’est sur le groupe
e´lectrome´canique que s’effectue l’essentiel du travail de re´habilitation. L’augmentation
de puissance est possible en augmentant le de´bit traversant l’installation. Ce point est
particulie`rement inte´ressant pour les centrales de pointe.
1.4 Axes de de´veloppement
L’augmentation continue de la densite´ de puissance n’est pas limite´e aux ouvrages
de re´habilitation. Il en va de meˆme pour les nouvelles installations, graˆce a` des progre`s
technologiques dans diffe´rents domaines.
• La disponibilite´ de moyens de calcul toujours plus performants permet d’aborder
des calculs d’e´coulement inimaginables voici quelques anne´es encore. La possibi-
lite´ d’optimiser par le calcul les ge´ome´tries ouvre ainsi la voie a` la conception de
machines plus efficaces dans des plages de fonctionnement toujours plus e´tendues.
• Les progre`s de la me´tallurgie repoussent les frontie`res du re´alisable. Des alliages
plus re´sistants, plus homoge`nes rendent possible la construction de turbines fonc-
tionnant a` des niveaux d’e´nergie plus e´leve´s. D’autres alliages re´sistant a` l’e´rosion
permettent d’accroˆıtre la puissance spe´cifique des turbines sans les exposer a` la
destruction par la cavitation.
EPFL-IMHEF-LMH
6 Chapitre 1. L’e´nergie hydraulique
• Avec les de´veloppements du re´glage automatique, la commande a` distance des
unite´s de production cre´e les conditions pour une gestion plus rationnelle des res-
sources en e´nergie a` l’e´chelle continentale.
Cependant, l’augmentation de la densite´ de puissance rend e´galement le fonctionnement
de l’installation plus susceptible d’e´ventuels proble`mes de stabilite´. C’est justement la
proble´matique lie´e au comportement dynamique des installations hydroe´lectriques qui





Les machines hydrauliques de production d’e´nergie sont des machines conc¸ues a`
l’unite´. Elles sont dimensionne´es pour le site dans lequel elles seront installe´es et pour
des conditions de fonctionnement de´finies dans un programme de production. Ces ma-
chines sont teste´es sur mode`le re´duit pour en garantir de`s avant la construction les
performances et leur comportement en stabilite´ et en cavitation dans une large plage de
fonctionnement.
La stabilite´ de fonctionnement des installations est en ge´ne´ral satisfaisante pour les
conditions de fonctionnement nominales. Or, en dehors du re´gime nominal, certaines
machines a` aubage fixe, telles que les turbines Francis, induisent souvent des instabilite´s
dynamiques lie´es a` la vorticite´ ine´vitable en sortie de roue. Les exigences de la technique
actuelle font construire des machines toujours plus pousse´es, donc plus expose´es a` ces
re´gimes perturbe´s. Selon le trace´ hydraulique particulier de la turbine, selon la dyna-
mique des ouvrages d’adduction, de restitution ou de couplage e´lectrique, et selon les
conditions d’exploitation de l’installation, ces excitations peuvent eˆtre a` peine sensibles,
supportables, geˆnantes, ou voire inacceptables.
La recherche en ce domaine [32] est surtout dirige´e vers la pre´diction et la pre´vention
des instabilite´s hydrauliques. La pre´diction de l’instabilite´ est un proble`me extreˆmement
ardu et les proble`mes e´ventuels ne sont constate´s qu’a` la mise en service de l’installation
industrielle. Pour des raisons de se´curite´, l’exploitation doit alors eˆtre limite´e a` une partie
seulement du domaine initialement pre´vu. On arrive parfois a` maˆıtriser l’instabilite´ au
moyen d’artifices palliatifs [38], mais dans tous les cas, les retards dans la mise en exploi-
tation normale et les e´ventuelles pertes de rendement causent un pre´judice conside´rable
a` l’exploitant comme au constructeur.
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2.2 Motivation de l’e´tude
2.2.1 Ge´ne´ralite´s
La pre´occupation du comportement dynamique sur une plage de re´gimes de fonction-
nement e´tendue devient de plus en plus importante.
• Les machines sont plus expose´es a` des comportements dynamiques non satisfai-
sants :
– les puissances spe´cifiques augmentent pour les nouvelles machines. Cette ten-
dance est encore plus marque´e dans le cas d’une machine destine´e a` une re´habilitation ;
– sur les grandes machines modernes, les fre´quences d’excitation sont souvent tre`s
proches des fre´quences propres de conduites force´es et d’autres e´le´ments de l’ins-
tallation, y compris celles des machines e´lectriques.
• Les machines sont de plus en plus exploite´es a` distance et en fonctionnement au-
tomatique : toute instabilite´ peut entraˆıner des proble`mes lors de l’exploitation.
• Les centrales e´tant interconnecte´es via un re´seau e´lectrique fortement ramifie´, des
contraintes d’utilisation imposent de plus en plus une production flexible. Les tur-
bines hydrauliques offrent cette flexibilite´ dans la mesure ou` leur point de fonction-
nement peut eˆtre adapte´ rapidement.
Etant donne´ que le phe´nome`ne d’excitation est ine´vitable, diminuer ses conse´quences
inde´sirables apporte une solution.
2.2.2 Postulat
A l’heure actuelle, lorsqu’un proble`me de stabilite´ se manifeste dans une installation
hydroe´lectrique malgre´ les efforts de pre´diction, on a recours a` des solutions que l’on
peut qualifier de passives. Si le succe`s d’intervention n’est pas garanti a` l’avance, en
revanche, en cas de succe`s, les re´sultats sont souvent convaincants. Or, ces me´thodes
ne sont pas toujours bien comprises : leur mise en œuvre se re´sume ge´ne´ralement a`
appliquer ite´rativement une le´ge`re modification et a` en observer les re´sultats jusqu’a` ce
que un fonctionnement acceptable soit obtenu.
Ces constations nous ame`nent a` la formulation du postulat central de ce travail.
Postulat. Les fluctuations de pression et de de´bit-volume, caracte´ristiques pour le fonc-
tionnement a` charge partielle d’une turbine Francis, peuvent eˆtre re´duites a` un niveau
acceptable par l’exploitation du concept de controˆle actif.
2.2.3 De´marche
L’ide´e principale est d’atte´nuer l’excitation e´mise naturellement par la turbine, en
lui superposant une contre-excitation de meˆme nature mais oppose´e. L’objectif est de
minimiser le niveau global des fluctuations hydrauliques, e´lectriques et/ou me´caniques.
Pour re´aliser cet objectif, la de´marche suivante est propose´e :
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1. Unmode`le dynamique d’une installation hydroe´lectrique et d’une source acoustique
externe est e´bauche´. Ce mode`le doit permettre de comprendre le roˆle de l’excitation
de charge partielle induite par la turbine, ainsi que l’action de l’excitation externe,
sur le comportement dynamique de l’installation.
2. Les caracte´ristiques de l’excitation externe de´pendent de l’actionneur utilise´. La
conception d’un tel syste`me comprend :
(a) l’e´tablissement de crite`res qui doivent conduire a` la mise au point d’un ac-
tionneur adapte´ au contexte des machines hydrauliques,
(b) un syste`me de controˆle-commande pour piloter l’actionneur.
3. Une fois le syste`me d’excitation mis au point, son application a` un mode`le re´duit
de turbine Francis permet d’analyser tous les aspects relatifs a` l’ame´lioration de
la stabilite´ de fonctionnement d’une turbine base´e sur le controˆle actif.
4. L’application de l’approche au niveau d’une centrale prototype ne´cessite l’e´ta-
blissement d’une de´marche de dimensionnement. Elle e´voque e´galement la proble´-
matique de la pre´diction de la stabilite´ d’une turbine prototype a` partir des ca-
racte´ristiques dynamiques mesure´es sur mode`le re´duit.
2.3 Plan de re´daction
Ce travail de the`se se situe au croisement de trois branches techniques : les ma-
chines hydrauliques, l’acoustique et l’automatique. Des lecteurs, venant d’horizons divers,
doivent pouvoir suivre les de´veloppements dans des domaines qui ne sont pas force´ment
les leurs.
Dans cette optique, ce rapport essaie d’apporter uniquement les e´le´ments qui sont en
rapport direct avec la proble´matique traite´e dans ce travail, en utilisant un formalisme
univoque. Ce me´moire de the`se est devenu un document relativement volumineux en
raison de son aspect multidisciplinaire.
Une pre´sentation de l’organisation re´dactionnelle re´sume les de´veloppements princi-
paux au de´but de chaque partie. Ceci devrait permettre au lecteur de parcourir certains
chapitres plus ou moins vite, sans perdre le file rouge du document.
Partie I
Cette partie de´finit le cadre technique de l’e´tude.
La turbine Francis est pre´sente´e, puis les aspects de sa conception et de son fonction-
nement sont e´voque´s dans le chapitre 3. Au chapitre 4, la proble´matique relative a`
la stabilite´ de fonctionnement est pre´sente´e plus en de´tail. On y trouve une description
qualitative des me´canismes d’excitation dynamique et leurs conse´quences sur le fonc-
tionnement de la turbine. Le chapitre 5 survole la panoplie des solutions passives qui
sont actuellement utilise´es pour reme´dier a` un e´ventuel proble`me de stabilite´ dans une
installation hydraulique.
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Partie II
Cette partie consiste en la description des bases the´oriques, portant sur la mode´-
lisation de la dynamique d’installations hydrauliques.
Apre`s un bref rappel de quelques de´finitions au chapitre 6, les e´quations fondamen-
tales sont pre´sente´es dans le chapitre 7. Elles sont a` la base des mode`les dynamiques,
permettant d’analyser les re´gimes d’oscillations e´tablis dans des installations hydrau-
liques. Le chapitre 8 comprend l’e´tude de la propagation d’ondes dans un syste`me
continu monodimensionnel. Dans certaines conditions, un syste`me dynamique peut eˆtre
mode´lise´ par un re´seau de composants discrets, comme de´crit dans le chapitre 9.
Dans ces deux chapitres, les notions principales ne´cessaires a` la compre´hension des
de´veloppements ulte´rieurs sont expose´es.
En utilisant ces outils de travail, la mode´lisation de diffe´rents composants d’une instal-
lation hydroe´lectrique est de´veloppe´e dans le chapitre 10. On y trouve une compilation
de l’e´tat de l’art actuel ainsi que des e´le´ments originaux. Finalement, dans le chapitre
11, une source acoustique externe est introduite dans le mode`le de l’installation, afin de
mettre en e´vidence le principe du controˆle actif de la stabilite´ de fonctionnement.
Partie III
Les fondements the´oriques e´tant e´tablis, un syste`me d’excitation externe est mis au
point dans la troisie`me partie. Le controˆle actif est applique´ sur un mode`le re´duit de
turbine.
Tout d’abord, un actionneur ade´quat est indispensable pour pouvoir exciter l’in-
stallation hydraulique. A partir de crite`res acoustique, e´nerge´tique, me´canique et au-
tomatique, le choix d’un actionneur a` vanne rotative est motive´ chapitre 12. Le type
d’actionneur joue un roˆle pre´ponde´rant dans le choix du re´gulateur qui le pilote. En effet,
les caracte´ristiques de la commande en de´pendent directement, comme pre´cise´ dans le
chapitre 13. En l’occurrence, l’implantation du re´gulateur se de´compose globalement
en deux taˆches : la synchronisation de l’actionneur au phe´nome`ne physique (chapitre
14) et l’optimisation de certains parame`tres pour atte´nuer correctement les fluctuations
hydroacoustiques (chapitre 15). Dans chacun de ces chapitres, le de´veloppement du
re´gulateur est expose´ et ensuite illustre´ avec des re´sultats obtenus sur stand d’essai.
Une fois le syste`me de controˆle actif mis au point, il est teste´ lors d’une campagne
d’essais sur une des plates-formes d’essais du Laboratoire de Machines Hydrauliques. Le
chapitre 16 de´crit les diffe´rents essais effectue´s et analyse les informations que l’on peut
en tirer. A partir de l’expe´rience acquise lors de cette campagne, des propositions en vue
de l’ame´lioration du syste`me sont formule´es dans le chapitre 17.
Partie IV
Dans la partie pre´ce´dente, la faisabilite´ de l’approche est de´montre´e sur une installa-
tion de laboratoire. Cette partie porte sur l’application et le dimensionnement du syste`me
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de controˆle actif a` une centrale hydroe´lectrique.L’inte´reˆt scientifique de cette partie n’est
pas tant lie´ au dimensionnement du syste`me actif proprement dit, qu’a` l’identification
de la source d’excitation associe´e au fonctionnement de la turbine en dehors du point de
meilleur rendement.
La transposition des informations obtenues lors d’essais sur mode`le re´duit a` la ma-
chine prototype, afin de pre´dire sa stabilite´ de fonctionnement, est un domaine actif de
recherche depuis quelques anne´es. Le chapitre 18 reprend la de´marche actuelle sous la
loupe : elle ne donne pas acce`s aux parame`tres dont nous avons besoin dans le cadre
du dimensionnement. Afin de re´soudre cela, une approche originale de caracte´risation
du comportement dynamique d’une turbine Francis est propose´e dans le chapitre 19.
Cette me´thode constitue e´galement la base pour la transposition de grandeurs dyna-
miques entre deux installations hydroe´lectriques et pour la pre´diction du comportement
dynamique. Finalement, le chapitre 20 de´taille la de´marche de dimensionnement du
syste`me de controˆle actif.
Synthe`se et conclusion
Cette dernie`re partie est la conclusion ge´ne´rale du travail. Le chapitre 21 synthe´tise
les diffe´rents aspects e´tudie´s. Des perspectives pour de futurs travaux de recherche sont
e´galement aborde´es.
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3.1 Importance technique de la turbine Francis
La recherche de solutions techniquement suˆres et e´conomiquement viables pour l’ex-
ploitation des sites hydrauliques a impose´ au fil des ans un petit nombre de types de
turbines [90]. Chacun de ces types a un domaine d’application privile´gie´. Sans parler de
la mini-hydraulique dont les crite`res de choix reposent sur d’autres bases, on distingue
trois familles de turbines pour la production hydroe´lectrique industrielle.
Fig. 3.1 – Principaux types de turbines hydrauliques et domaines d’application [92]
• La turbine Pelton s’impose ge´ne´ralement pour les e´nergies massiques supe´rieures
a` 4 000 J/kg (400mWG).
EPFL-IMHEF-LMH
16 Chapitre 3. La turbine Francis
• La turbine Kaplan et ses variantes (turbines he´lices et bulbes) offrent souvent la
meilleure solution pour les e´nergies hydrauliques massiques infe´rieures a` 300 J/kg
(30mWG).
• Entre ces deux limites, on trouve le domaine d’application privile´gie´ de la turbine
Francis. Dans des applications spe´ciales, on voit meˆme ces turbines concurrencer
les autres types.
Les machines Francis sont des machines compactes, robustes et particulie`rement adapte´es
aux moyennes chutes. Elles re´alisent la transformation d’e´nergie hydraulique en e´nergie
me´canique avec un rendement e´leve´ dans une plage de fonctionnement e´tendue.
3.2 Ele´ments de construction
La turbine Francis, dans sa forme moderne, est compose´e des e´le´ments suivants [42].
Fig. 3.2 – Turbine Francis [44]
1. Une baˆche spirale rec¸oit l’eau sous pression de la conduite force´e et la distribue
vers l’inte´rieur de l’anneau qu’elle forme. Sa tenue me´canique est assure´e par un
cercle d’entretoises profile´es.
2. Le distributeur est place´ au milieu de l’anneau de la baˆche spirale. Ses vingt a`
trente aubes orientables, place´es dans le prolongement des entretoises, permettent
d’ajuster le de´bit-volume turbine´.
3. Une roue a` admission radiale centripe`te, a` sortie axiale forme le cœur de la tur-
bine. C’est la seule pie`ce tournante. Elle compte dix a` vingt aubes non orientables,
de ge´ome´trie tridimensionnelle non de´veloppable. Les aubes de la roue rec¸oivent
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l’e´coulement en rotation a` la sortie du distributeur et le de´vient pour ne lui lais-
ser qu’une rotation minime. Le moment cine´tique ainsi absorbe´ produit le couple
transmis a` l’arbre de la turbine.
4. Le diffuseur rec¸oit l’eau a` la sortie de la roue et la conduit a` la sortie de la turbine.
Comme son nom l’indique, il permet d’abaisser la pression en sortie de roue, sous
l’effet du de´noyage e´ventuel de la machine et graˆce a` une augmentation progressive
de sa section de passage.
Des pompes sont construites selon le meˆme sche´ma. L’e´coulement dans la roue est
alors centrifuge´. On trouve enfin des pompes-turbines re´versibles, qui assument l’une ou
l’autre des fonctions selon leur sens de rotation.
3.3 Parame`tres de fonctionnement [37]
3.3.1 Parame`tres dimensionnels
Les conditions d’e´coulement dans une turbine Francis de ge´ome´trie donne´e sont
entie`rement de´termine´es par l’e´nergie hydraulique massique absorbe´e E, le de´bit-volume
Q et la vitesse angulaire ω. Comme les turbines hydrauliques entraˆınent ge´ne´ralement
des alternateurs couple´s sur un re´seau de distribution e´lectrique, la vitesse angulaire ne
varie pas. On repre´sente donc la caracte´ristique de fonctionnement de la machine dans
un diagramme E−Q a` vitesse constante. Des courbes indiquent E en fonction de Q pour
diffe´rents angles d’ouverture γ des aubes directrices. L’efficacite´ de la transformation de
puissance hydraulique en puissance me´canique est reporte´e sous forme de courbes d’e´gal
rendement η, et vaut a` la caracte´ristique le nom de colline de rendement.
3.3.2 Coefficients adimensionnels
Les coefficients adimensionnels d’e´nergie ψ et de de´bit-volume ϕ permettent de qua-
lifier le fonctionnement de turbines ge´ome´triquement semblables, mais de dimensions et












ou` R1¯e, rayon de la roue a` l’attache de l’areˆte basse pression de l’aube sur la couronne
exte´rieure, est la dimension de re´fe´rence de la turbine. La colline de rendement adi-
mensionnelle η(ψ, ϕ) avec les courbes ψ(γ, ϕ) est semblable a` la colline dimensionnelle
η(E,Q) avec les courbes E(γ, Q) a` R1¯e et ω constants (figure 3.3).
Les liquides re´els diffe`rent du liquide ide´al, principalement par la viscosite´ et la pres-
sion de vapeur saturante. L’influence de la viscosite´ se manifeste par de le´ge`res variations
du rendement η selon les dimensions de la machine et l’e´nergie hydraulique massique qui
lui est fournie. Si la pression dans la turbine atteint localement la pression de vapeur
saturante, la cavitation peut affecter de manie`re importante la distribution de vitesses,
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Fig. 3.3 – Colline de rendement d’une turbine Francis
le rendement et meˆme apporter des distorsions a` la caracte´ristique ψ(γ, ϕ). Le nombre
de Thoma σ est une formulation adimensionnelle de l’e´nergie d’aspiration qui qualifie le






















C’est une combinaison des coefficients d’e´nergie et de de´bit qui fait disparaˆıtre la dimen-
sion de re´fe´rence. Des turbines de trace´ hydraulique diffe´rent, de dimensions e´ventuel-
lement diffe´rentes mais fonctionnant aux meˆmes conditions hydrauliques peuvent eˆtre
compare´es graˆce a` la vitesse spe´cifique ν. Par extension, la vitesse spe´cifique e´value´e au
point de fonctionnement optimal (rendement maximum) ou nominal donne une classifi-
cation de la turbine.
Fig. 3.4 – Roues de turbines Francis de diffe´rentes vitesses spe´cifiques [37]
La vitesse spe´cifique d’une turbine Francis est ge´ne´ralement comprise entre 0.15 et
0.70. Les trace´s les plus favorables sont obtenus vers ν ≈ 0.35. On parle de turbines
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lentes si ν ≤ 0.35, de turbines rapides pour ν ≥ 0.60 et de turbine a` vitesse spe´cifique
moyenne entre les deux. Ces qualifications ne portent pas directement sur la vitesse de
rotation.
La vitesse spe´cifique ν, comprise comme un facteur de forme, est un crite`re de classifi-
cation des trace´s de machines. Une turbine de faible vitesse spe´cifique, dont les exe´cutions
de grande puissance sont le plus souvent rencontre´es pour l’e´quipement des hautes chutes,
aura un aubage plutoˆt radial. Les turbines de grande vitesse spe´cifique, plus courantes
pour l’e´quipement des basses chutes, auront leurs aubes place´es en diagonale dans le
coude du canal de roue.
3.4 Ecoulement dans une turbine Francis [37, 42]
ll y a deux de´compositions courantes des vitesses d’e´coulement, pre´sente´es dans les
figures 3.5 et 3.6. La premie`re, plus expe´rimentale, donne les trois composantes ortho-
gonales du vecteur de vitesse dans un re´fe´rentiel cylindrique fixe´ par la roue : Ca est
la composante axiale, Cr la composante radiale et Cu la composante pe´riphe´rique de la
vitesse d’e´coulement.
La seconde, qui permet de raisonner plus facilement sur l’interaction entre le fluide en
mouvement et les aubes fixes ou en rotation, de´compose le vecteur vitesse dans un plan
normal au plan me´ridien et tangeant a` la ligne de courant me´ridienne au point conside´re´ :
Cm vitesse de´bitante, dans le plan me´ridien et Cu dans la direction perpendiculaire. Cu,
composante pe´riphe´rique de la vitesse d’e´coulement, est ainsi directement comparable a`
U , vitesse pe´riphe´rique de la roue au rayon du point conside´re´. La vitesse relative du
fluide par rapport a` l’aube de roue est ~W = ~C− ~U . Les angles d’e´coulement α et d’aubage
β, que forment la vitesse absolue ~C et la vitesse relative ~W avec la vitesse pe´riphe´rique
~U sont directement lisibles sur ce triangle de vitesses.
Le the´ore`me du moment moteur, de´montre´ par Euler, e´tablit un lien entre l’e´nergie
hydraulique massique transfe´re´e par le fluide a` l’aubage et les vitesses aux limites de
l’aubage :
Et = U1Cu1 − U1¯Cu1¯ [J · kg−1] (3.4)
Un raisonnement qualitatif global peut s’appuyer sur un triangle de vitesses qu’on
estime repre´sentatif de tout l’e´coulement en sortie de roue au re´gime de trace´ (figure
3.6). Pour fixer les ide´es, disons que la composante circonfe´rencielle Cu1¯ de la vitesse
d’e´coulement est nulle au re´gime optimal, afin de minimiser les pertes par vitesse restante.
Si le de´bit-volume augmente, toutes autres choses e´gales, et si le fluide quitte l’aubage
tangentiellement a` son squelette, la croissance de la vitesse me´ridienne Cm ne peut se faire
que par ouverture de l’angle d’e´coulement α, avec apparition d’une vitesseCu1¯ ne´gative. Si
en revanche le de´bit-volume est re´duit, Cm plus petite impose Cu1¯ positive. Les variations
de re´gime de fonctionnement de la charge partielle a` la forte charge feront donc apparaˆıtre
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Fig. 3.5 – Vitesses d’e´coulement : de´composition cylindrique et triangles de
vitesse a` l’entre´e et a` la sortie d’une aube de turbine Francis
une inversion du sens de rotation de l’e´coulement a` la sortie de la roue, avec une plage


































Fig. 3.6 – Triangles de vitesses a` la sortie d’une roue de turbine Francis a`
diffe´rents re´gimes : a. charge partielle, rotation re´siduelle dans le meˆme sens
que la roue b. re´gime optimal, rotation re´siduelle minime c. forte charge,





Pour re´pondre constamment a` la demande en e´nergie e´lectrique, les exigences de
re´glage de puissance obligent les exploitants a` utiliser leurs machines non seulement pre`s
du point nominal mais e´galement a` faible et a` forte charge.
Le fonctionnement des turbines Francis hors de leur re´gime optimal ge´ne`re souvent
des perturbations hydrauliques (§4.3). Dans certains cas, ces perturbations peuvent in-
duire des oscillations excessives de grandeurs e´lectriques, hydrauliques ou me´caniques
et empeˆcher l’exploitation normale de l’installation. La fatigue me´canique est un autre
inconve´nient de ces perturbations.
Dans le passe´, une panoplie de travaux a e´te´ entreprise afin de mieux maˆıtriser ces
conse´quences inde´sirables. La recherche en ce domaine s’est surtout dirige´e vers :
• la pre´vention, par optimisation des trace´s de roues et de diffuseurs minimisant les
excitations,
• des techniques de correction, mises en œuvre quand le fonctionnement d’une turbine
s’ave`re instable a` sa mise en service [38],
• la pre´diction de la stabilite´ de fonctionnement d’une turbine prototype a` partir
d’essais sur mode`le re´duit [50],
• les calculs nume´riques d’e´coulement en 2D ou 3D, base´s sur les me´thodes d’e´le´ments
finis ou volumes finis, re´solvant les e´quations de type Euler ou Navier-Stokes,
• la mode´lisation de la dynamique de l’installation hydraulique ou de ses sous-syste`-
mes.
Des e´tudes innovatrices (§5.3) ont aussi e´te´ entreprises sur le controˆle de stabilite´ au
moyen de re´sonateurs ou d’adaptateurs d’impe´dance asservis [1, 33].
4.2 Stabilite´
Un syste`me est stable si les grandeurs qui le caracte´risent restent constantes en l’ab-
sence de perturbation et si elles reviennent a` l’e´tat d’e´quilibre apre`s application d’une
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perturbation passage`re ou a` un nouvel e´tat d’e´quilibre apre`s une modification durable
d’un ou plusieurs de ses parame`tres (de´finition de James [93]).
Un syste`me sollicite´ sans cesse est stable si sa re´ponse a` des perturbations ine´vitables
reste en dec¸a de limites de´finies par la se´curite´ d’exploitation (extension de la de´finition
de Lyapunov [93]) : c’est la stabilite´ de fonctionnement. On parle e´galement de compor-
tement du syste`me en re´gime d’oscillations e´tabli.
La stabilite´ est parfois mise en de´faut dans des installations de turbines Francis.
Diffe´rents types d’excitation peuvent eˆtre a` la base d’un fonctionnement instable de la
machine :
• les excitations induites par un e´coulement en rotation dans le diffuseur
• diffe´rents types d’excitation sont lie´s a` l’existence d’une phase gazeuse :
– la torche (vortex cavitant) au sein du diffuseur ;
– la cavitation d’aubage ;
– l’injection ou aspiration d’air ;
– un fluide de nature diphasique ;
• les proble`mes d’instabilite´s lie´s aux courbes caracte´ristiques des machines hydrau-
liques ;
• les vibrations dues aux excitations internes, par exemple l’interaction entre les
aubages du rotor et du stator.
Les vibrations peuvent e´galement eˆtre classe´es en fonction de leurs fre´quences ca-
racte´ristiques (tableau 4.1).
Phe´nome`ne vibratoire Fre´quence Exemple
oscillations de masses, en rela-
tion avec une surface libre
10−3 − 10−1Hz proble`me type des chambres
d’e´quilibre
phe´nome`nes hydrauliques lie´s a`






l’inte´rieur des canaux hydrau-






103 − 104Hz cavitation, sillages de von
Karman
Tab. 4.1 – Classification des phe´nome`nes vibratoires en fonction de leur fre´quence
Dans le cadre de cette e´tude, nous nous inte´ressons aux re´gimes d’oscillations e´tablis
de la pression et du de´bit-volume a` basses fre´quences. Ils sont lie´s a` l’e´coulement en
rotation en sortie de roue d’une turbine Francis, typique pour le fonctionnement a` faible
ou a` forte charge de la machine. Dans les paragraphes suivants, ce type d’instabilite´ est
explore´ un peu plus en de´tail.
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4.3 Me´canismes d’excitation
4.3.1 Ecoulement en rotation dans le diffuseur
Le champ de vitesses a` l’entre´e du diffuseur est loin d’eˆtre axial hors du re´gime
optimal d’une turbine Francis : l’e´coulement posse`de des composantes circonfe´rencielles
importantes (§3.4).
Dans le cas de la charge partielle, ce phe´nome`ne de´clenche souvent un mouvement
de pre´cession d’un tourbillon, ge´ne´ralement de forme he´lico¨ıdale (figure 4.3). Le sens de
rotation du tourbillon est oppose´ au mouvement de pre´cession. Pour les fortes charges,
ce tourbillon est souvent rectiligne et centre´ au sein du diffuseur. Il tourne dans le meˆme
sens que la pre´cession. Lorsque la pression au sein du tourbillon descend en dessous de
la pression de vapeur saturante, une torche devient visible (figure 4.1).
Fig. 4.1 – Torches de cavitation au sein du diffuseur : a. charge partielle b. forte
charge
La figure 4.2 montre un exemple de champ de vitesse axial, obtenu par moyennes de
phase a` la fre´quence de pre´cession. En d’autres mots, c’est le champ de vitesse moyenne,
tournant a` la fre´quence de pre´cession a` l’entre´e du diffuseur [5]. Sur la figure de gauche,
le plan vert repre´sente la vitesse moyenne dans la section. Le plan de couleur violette
indique la vitesse ze´ro. Le de´bit passe principalement par une section circulaire en dehors
du tourbillon. Au cœur du tourbillon, on retrouve une zone de faible de´bit et meˆme
d’e´coulement inverse´.
Il va de soi que le champ de pression non stationnaire re´sultant du mouvement de
pre´cession dans le coˆne du diffuseur est e´galement complexe.
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Fig. 4.2 – Champ de vitesse de´bitante dans une section du diffuseur (sortie roue)
Fig. 4.3 – Vue des lignes de courant et du champ de vitesses en sortie du diffuseur a` un
instant donne´ [Mauri,LMH-EPFL]
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4.3.2 Interaction avec le diffuseur
L’action du diffuseur sur l’e´coulement en rotation induit des oscillations de pression
et de de´bit-volume dans l’installation. Macroscopiquement, on peut se´parer l’oscillation
observe´e dans une section du coˆne en (figure 4.4) :
• un champ tournant, associe´ au mouvement de pre´cession du tourbillon,
• un champ synchrone ou pulsant : un champ uniforme dans la section qui oscille
suivant l’axe du coˆne.
La fre´quence de pre´cession est souvent de l’ordre de 0.25− 0.3 n, ou` n est la vitesse de






















Fig. 4.4 – Champ de pression tournant et champ de pression synchrone [56]
Dans le cas d’un diffuseur cylindrique et rectiligne, cette situation impliquerait uni-
quement un champ tournant de la pression [79, 74]. Par contre, le diffuseur d’une turbine
Francis est le plus souvent divergent et coude´. Les forces exerce´es par le canal hydrau-
lique sur l’e´coulement en rotation sont a` la base des oscillations synchrones. Diffe´rents
me´canismes peuvent eˆtre mis en e´vidence (la liste n’est pas exhaustive) :
• Conside´rons une pe´riode du mouvement de pre´cession du tourbillon dans le diffu-
seur. En fonction de la position angulaire du tourbillon, le champ de pression et
de vitesse, et donc e´galement le de´bit-volume instantane´, a` la sortie du coude varie
en fonction de la position angulaire du tourbillon (figure 4.5).
• Le tourbillon interagit avec les e´coulements secondaires ge´ne´re´s par le coude (figure
4.3). Les sens de rotation du tourbillon et des e´coulements secondaires sont les
meˆmes dans une moitie´ de la section du diffuseur et oppose´s dans l’autre moitie´.
• En plus de ces interactions locales, la performance du diffuseur en terme de re´cupe´-
ration d’e´nergie cine´tique devient e´galement pe´riodique.
4.3.3 Conse´quences
Ces oscillations hydrauliques a` basse fre´quence se propagent a` l’ensemble du syste`me
d’adduction et aux parties tournantes de la machine e´lectrique. Elles de´pendent du trace´
de la machine, des conditions de fonctionnement, ainsi que de la re´ponse dynamique
du syste`me hydraulique, me´canique ou e´lectrique. Elles peuvent eˆtres associe´es a` des
oscillations de grandeurs e´lectrome´caniques telles que :
1. vibrations de la structure me´canique
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Fig. 4.5 – Interaction du champ de vitesse tournant avec le diffuseur [28]
2. la vitesse de rotation n
3. le couple
4. la puissance e´lectrique
5. la pousse´e radiale et axiale sur la roue et les paliers
6. le re´gulateur
Dans le cas ou` la fre´quence de cette excitation naturelle de la turbine co¨ıncide avec
celle d’un mode vibratoire propre (ondes longitudinales) de l’installation, la re´ponse





Quand le fonctionnement d’une turbine se re´ve`le instable a` sa mise en service et
empeˆche une exploitation normale, des mesures correctives sont mises en œuvre afin de
re´duire les oscillations a` un niveau acceptable, tout en essayant de limiter les pertes de
rendement, la cavitation,. . .
Diverses solutions ont e´te´ essaye´es avec des re´sultats variables selon l’installation,
cependant aucune n’est la panace´e. H. Grein en fait une revue de´taille´e : les avantages
et les inconve´nients des diverses solutions essaye´es sont analyse´s [38].
5.2 Mesures statiques
5.2.1 Admission d’air
L’ae´ration de l’e´coulement dans la turbine tient une bonne place dans la panoplie des
proce´de´s palliatifs. De nombreux auteurs ont commente´ les possibilite´s d’injection d’air
comprime´ a` l’entre´e de la roue ou en paroi du diffuseur, ou encore d’aspiration naturelle
d’air a` pression atmosphe´rique par l’ogive de roue ou par un montage dans le coˆne du
diffuseur [38, 41, 85, 91, 109].
S’il est a` peu pre`s admis que l’admission d’air re´duit ge´ne´ralement les chocs et le
bruit de fonctionnement, l’influence de l’ae´ration sur la stabilite´ de fonctionnement est
en fait assez mal connue. Dans certains cas, a` charge partielle comme a` forte charge,
l’admission d’air re´duit spectaculairement l’amplitude des oscillations ; dans de rares
cas, elle a plutoˆt tendance a` aggraver l’instabilite´.
5.2.2 Structures a` l’inte´rieur du diffuseur
L’observation montrant que l’instabilite´ est fortement lie´e a` un de´ficit de vitesse
de´bitante dans la partie centrale de l’e´coulement de sortie de la roue, une autre possi-
bilite´ d’action est la pose de structures a` l’inte´rieur du diffuseur. L’usage des structures
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Fig. 5.1 – Syste`mes d’injection d’air [Do¨rfler]
stabilisatrices reste aujourd’hui du domaine des recettes industrielles e´tablies empirique-
ment. Ces modifications peuvent avoir des “effets inattendus”, par exemple pour des
re´gimes de fonctionnement autres que le re´gime proble´matique. Ces me´thodes doivent
eˆtre applique´es avec discernement.
Piliers
Des corps cylindriques sont parfois utilise´s : corps cylindriques dans l’axe de la ma-
chine, tubes transversaux, tre´pieds,. . . Outre la surface supple´mentaire de frottement, ils
pre´sentent un obstacle qui, s’il n’est pas soigneusement e´tudie´, peut nuire sensiblement
au rendement de la turbine. Par ailleurs, les forces non stationnaires qui s’exercent sur
ces structures sont tre`s grandes et la re´sistance me´canique des ancrages est a` soigner
tout particulie`rement.
Ogives
Dans certains cas, un allongement de l’ogive, sans ou avec admission d’air, peut avoir
un effet stabilisateur important.
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Fig. 5.2 – Diffuseurs coude´s avec faux arbres [38, 57]
Fig. 5.3 – Extension de l’ogive de roue
Guideaux
Des ailerons prismatiques, ou “fins”, ou “guideaux” semblent e´liminer l’instabilite´
synchrone, qui est lie´e de pre`s a` l’excitation, et ne re´duisent pas l’instabilite´ tournante
[55]. Ils peuvent re´duire le volume de la torche, supprimant ainsi l’effet de re´sonance.
Leur hauteur d’installation re´sulte d’un compromis : trop pre`s de la roue, ils provoquent
des pertes excessives ; trop loin, ils deviennent inefficaces.
Fig. 5.4 – Fluctuations de pression, avec et sans guideaux [38, 43]
5.2.3 Autres me´thodes
Correction de lumie`re de sortie de roue
Partant a` nouveau de l’observation que l’instabilite´ est fortement lie´e a` un de´ficit de
vitesse de´bitante dans la partie centrale de l’e´coulement de sortie de la roue, on augmente
parfois les lumie`res de sortie de la roue au voisinage de la couronne inte´rieure. Au prix
souvent d’une le´ge`re perte de rendement, cette intervention repousse en principe vers de
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plus grands de´bits la limite d’apparition des pulsations de forte charge, puisqu’elle affecte
aussi la composante pe´riphe´rique (ne´gative a` forte charge) de la vitesse d’e´coulement a`
la sortie de la roue. Les de´coupes d’aubage doivent eˆtre envisage´es avec la plus grande
prudence. Il s’agit de ne pas re´duire la re´sistance me´canique de la roue ! De plus, les
effets de la de´coupe sont a priori mal connus. On a pu observer des contradictions entre
les re´sultats d’essais sur mode`le re´duit et les observations sur prototype.
Fig. 5.5 – Spectre de pression et distribution de vitesse me´ridienne, avant et
apre`s modification de la lumie`re de sortie de roue
Fonctionnement a` vitesse variable
Marginalement, on pourrait re´soudre presque tous les proble`mes de stabilite´ de fonc-
tionnement de turbines Francis, “simplement” en ajustant leur vitesse de rotation pour
e´loigner la fre´quence d’excitation de la bande d’amplification. Comme la seule machine
e´lectrique susceptible d’e´quiper de grandes puissances dans de bonnes conditions de
rendement et d’entretien est actuellement l’alternateur synchrone, cette remarque peut
sembler peu pertinente. Des e´tudes sont cependant en cours pour la construction d’al-
ternateurs synchrones a` vitesse variable (figure 5.6) [70, 119].
5.3 Controˆle de la stabilite´
5.3.1 Controˆle de la stabilite´ au moyen d’e´le´ments passifs
Controˆle de la stabilite´ au moyen d’un amortisseur
Une e´tude the´orique [1] analyse l’utilisation d’un syste`me d’amortissement a` l’entre´e
de la baˆche spirale d’une turbine pour re´duire les fluctuations de pression dans une instal-
lation hydroe´lectrique de 80MW. L’astuce consiste a` re´gler la fre´quence caracte´ristique
du re´sonateur, un syste`me masse-ressort-amortisseur (figure 5.7), a` la fre´quence proble´-
matique. Graˆce a` l’amortisseur, le re´sonateur va dissiper de l’e´nergie. La finesse est de
de´terminer le facteur d’amortissement de manie`re a` re´duire au maximum l’amplitude a`
une fre´quence donne´e, ou de minimiser la moyenne des amplitudes dans une bande de
fre´quences donne´e.
Des simulations de l’ame´nagement hydroe´lectrique (re´servoir – conduite d’amene´e –
chambre d’e´quilibre – conduite force´e – re´sonateur) ont e´te´ effectue´es. Une perturbation
du de´bit-volume a e´te´ impose´e comme condition limite, cote´ re´sonateur. La figure 5.8
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Fig. 5.6 – Exemple d’alternateur synchrone a` vitesse variable [70]
montre les re´sultats pour le cas (a) sans re´sonateur et deux cas (b) et (c) avec re´sonateur,
ayant des caracte´ristiques diffe´rentes. Dans le cas (b), les parame`tres ont e´te´ choisis
de manie`re a` re´duire au maximum les oscillations a` la premie`re fre´quence propre. Les
oscillations a` la deuxie`me fre´quence propre sont moins re´duites. Dans le cas (c), une
re´duction globale dans une plage de 0 a` 10Hz a e´te´ vise´e.
Controˆle de la stabilite´ au moyen de re´sonateurs
Une autre possibilite´ est d’utiliser un re´sonateur Helmholtz, a` l’entre´e de la baˆche spi-
rale d’une turbine ou a` la sortie d’une pompe. Ce re´sonateur, contrairement au re´sonateur
Fig. 5.7 – Sche´ma du re´sonateur et sa matrice de transfert
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Fig. 5.8 – Spectre de pression acoustique a` la sortie de la conduite force´e [1]
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de´crit au §5.3.1, ne dissipe pas d’e´nergie dans le cas ide´al. Il s’agit d’un filtre passe-bande
hydroacoustique, comme le montrent les figures suivantes.
Fig. 5.9 – Caracte´ristique dynamique d’un
re´sonateur Helmholtz [63]
Fig. 5.10 – Spectre de pression acoustique
avec et sans re´sonateur [58]
Cette solution a e´te´ retenue comme solution d’un proble`me de bruit dans des conduites
de refoulement d’une installation de pompage passant dans des baˆtiments [58]. Des me-
sures de pression ont de´voile´ une fre´quence dominante, notamment celle du passage des
aubes (vitesse de rotation multiplie´e par le nombre d’aubes). L’installation, incluant le
re´sonateur, a e´te´ mode´lise´e et simule´e. La re´ponse calcule´e de la pression est montre´e a`
la figure 5.10. Les amplitudes des fluctuations de pression ont e´te´ atte´nue´es d’au moins
20 dB dans une plage de 2Hz autour de la fre´quence des perturbations sonores. Des
expe´riences sur site ont re´ve´le´ une tre`s bonne concordance entre les simulations et les
mesures.
Cette solution est envisageable pour des installations relativement petites, mais sou-
vent e´carte´e pour les grandes machines pour des raisons de se´curite´. Les variations de la
pression de l’air dans la cuve peuvent atteindre des valeurs importantes (re´sonance !) et
sollicitent le mate´riau ce qui peut entraˆıner un proble`me de fatigue me´canique. De l’air
sous pression dans une cuve peut e´galement induire un danger d’explosion. La dissolu-
tion de l’air dans l’eau impliquera la mise en place d’un compresseur afin de re´gler la
quantite´ d’air ne´cessaire dans la cuve.
5.3.2 Controˆle de la stabilite´ au moyen d’e´le´ments actifs
Controˆle du bruit ge´ne´re´ par une pompe a` l’aide de paliers magne´tiques
adaptatifs [17]
Une approche innovatrice est l’utilisation de paliers e´lectromagne´tiques adaptatifs
afin de re´duire le bruit induit par des pompes. Le rotor du moteur (±3 kW) est e´quipe´
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de deux paliers radiaux et d’un palier axial, permettant d’utiliser la roue de la pompe
comme transducteur (figure 5.11).
Cette approche a les avantages suivants :
• pas de modifications du circuit hydraulique ne´cessaire
• l’entretien des paliers est re´duit, puisqu’il s’agit de paliers sans contact
• les paliers magne´tiques facilitent un syste`me de surveillance inte´gre´
La re´ponse dynamique du rotor a` un signal d’entre´e limite la plage d’utilisation a` environ
200Hz. Une re´duction du bruit a` la fre´quence de rotation (29.5Hz) de 12 dB a e´te´
enregistre´e. A la fre´quence de passage des aubes (148.5Hz), la re´duction e´tait de l’ordre
de 25 dB.
De nouveau, cette solution est plutoˆt destine´e a` des machines relativement petites.
palier axial
paliers radiaux








On a e´voque´ dans la partie pre´ce´dente la proble´matique lie´e a` la stabilite´ de fonction-
nement des installations hydroe´lectriques. L’ide´e centrale de ce travail de recherche est
de re´duire les fluctuations hydroacoustiques au moyen d’un syste`me actif. Afin d’e´tudier
les phe´nome`nes incrimine´s, il est ne´cessaire de disposer d’outils ade´quats, permettant de
de´crire et de comprendre le comportement dynamique de l’installation hydraulique, y
compris l’action engendre´e par le syste`me actif.
Un grand nombre de travaux de recherche sont base´s sur la mode´lisation nume´rique
utilisant des codes de calcul d’e´le´ments finis ou volumes finis. Ces codes permettent de
calculer des re´gimes stationnaires ainsi que des re´gimes non stationnaires dans le domaine
temporel. Les re´sultats obtenus pre´disent de plus en plus pre´cise´ment l’e´coulement dans
la machine. L’explosion re´cente des moyens informatiques y joue e´videmment un roˆle
acce´le´rateur. Cette approche est la seule a` pouvoir apporter une solution a` l’e´tude de
phe´nome`nes physiques complexes, tels que l’e´coulement dans le diffuseur. En effet, ce
type d’e´coulement fortement tridimensionnel ne se laisse pas capter dans un formalisme
analytique simple.
Dans le cadre de ce travail, nous nous inte´resserons a` la mode´lisation de la dynamique
d’une installation hydraulique, afin d’e´tudier son comportement dans le domaine fre´quen-
tiel. Les de´veloppements hydroacoustiques restent un peu en marge par rapport aux
me´thodes nume´riques cite´es ci-dessus. Ces mode`les dynamiques ne peuvent souvent eˆtre
obtenus analytiquement que pour des e´le´ments simples. En plus, les mode`les sont plus
limitatifs puisqu’ils sont base´s sur la line´arisation des e´quations fondamentales ne´ces-
saire pour obtenir une complexite´ maˆıtrise´e. Bien suˆr, ces travaux sont utiles puisqu’ils
contribuent a` la compre´hension des phe´nome`nes hydroacoustiques.
Organisation de cette partie
Des e´critures et des parame`tres diffe´rant le´ge`rement les uns des autres dans la litte´ra-
ture, m’ont amene´ a` reformuler une compilation de de´veloppements qui sont directement
lie´s a` des the`mes aborde´s dans ce travail (chapitres 7 a` 9), ce qui en permet une meilleure
compre´hension. Une motivation supple´mentaire consiste a` clarifier les hypothe`ses abou-
tissant a` des mode`les mathe´matiques diffe´rents.
Le chapitre 6 met au clair la terminologie relative a` la mode´lisation et aux diffe´rents
types de mode`les.
Les e´quations fondamentales qui re´gissent les re´gimes transitoires sont pre´sente´es dans
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le chapitre 7. Il s’agit d’une mode´lisation monodimensionnelle qui permet d’e´tudier les
phe´nome`nes dynamiques dans des syste`mes longs, tels que des installations constitue´es
essentiellement de conduites.
Ces e´quations forment la base de plusieurs me´thodes d’analyse, a` la fois dans le
domaine temporel et dans le domaine fre´quentiel. Nous nous concentrerons sur l’ana-
lyse dans le domaine fre´quentiel d’e´coulements en re´gime d’oscillations e´tabli pour les
syste`mes continus (chapitre 8) et les syste`mes discrets (chapitre 9).
Le chapitre 10 est axe´ sur le de´veloppement d’un mode`le physique simple d’une
installation hydroe´lectrique type. Les mode`les des diffe´rents sous-syste`mes d’une telle
installation sont discute´s. Dans le chapitre 11 nous abordons la mode´lisation du syste`me
actif. Ce mode`le permet de comprendre le principe de fonctionnement d’un syste`me de






6.1 Processus, syste`mes et mode`les
L’e´tude de syste`mes dynamiques [15] ne´cessite souvent une mode´lisation, c’est a` dire
la repre´sentation du syste`me par un mode`le mathe´matique. A ces fins, il est ne´cessaire de
proce´der par e´tapes et de bien distinguer les trois entite´s suivantes : processus, syste`me
et mode`le.
1. Le processus constitue la re´alite´ physique que l’on de´sire e´tudier. Par exemple, le
comportement dynamique d’une centrale hydroe´lectrique.
2. La re´alite´ physique est souvent tre`s complexe. Il est alors ne´cessaire de simplifier
ou de limiter le cadre de l’e´tude en de´finissant le syste`me a` e´tudier. Celui-ci ne
comportera que les e´le´ments indispensables a` l’e´tude souhaite´e. Il y a donc une
phase d’abstraction en passant du processus au syste`me a` e´tudier.
3. Une fois le syste`me de´fini, on essayera de le repre´senter par des e´quations alge´bri-
ques ou diffe´rentielles qui constitueront le mode`le mathe´matique. Ceci implique un
effort de simplification.
La mode´lisation comprend l’ensemble des e´tapes ne´cessaires a` l’e´laboration d’un
mode`le mathe´matique propre a` repre´senter un processus dans une situation donne´e.
• Un mode`le mathe´matique peut s’e´laborer a` partir des lois physiques re´gissant le
syste`me e´tudie´. Un tel mode`le est appele´ mode`le de connaissance ou mode`le phy-
sique.
• Il est e´galement possible d’obtenir un mode`le a` partir de mesures des entre´es et
des sorties du syste`me. Un tel mode`le est appele´ mode`le de repre´sentation ou
mode`le expe´rimental. On parle d’identification pour de´signer cette e´tape de
mode´lisation.
L’analyse comprend l’e´tude de proprie´te´s du mode`le, telles que la stabilite´ ou l’ob-
servabilite´ des parame`tres. La simulation repre´sente l’e´tude du comportement d’un pro-
EPFL-IMHEF-LMH
40 Chapitre 6. Mode´lisation de syste`mes dynamiques : de´finitions
cessus (physique, abstrait ou hypothe´tique) par l’e´tude du comportement d’un mode`le
mathe´matique de ce processus.
6.2 Typologie des mode`les
Les syste`mes dynamiques a` e´volution continue, pour lesquels l’e´tat du syste`me ex-
prime´ par les variables inde´pendantes e´volue de fac¸on continue, meˆme s’il est observe´ de
fac¸on e´chantillonne´e, peuvent eˆtre classe´s selon les proprie´te´s du mode`le.
1. dynamique ↔ statique Un mode`le est dynamique si sa sortie au temps pre´sent
de´pend non seulement de l’entre´e pre´sente mais aussi des entre´es passe´es (me´moire).
Par opposition, la re´ponse d’un mode`le statique a` une entre´e est instantane´e.
2. monovariable ↔ multivariable Un mode`le qui posse`de une seule entre´e et une
seule sortie est dit monovariable. Dans le cas contraire, on parle d’un mode`le
multivariable.
3. de´terministe ↔ stochastique Un mode`le est de´terministe si les sorties futures
peuvent eˆtre comple`tement de´termine´es a` partir de l’e´tat actuel et des entre´es fu-
tures. Dans un mode`le stochastique on peut tout au plus associer une probabilite´
aux sorties du mode`le.
4. a` parame`tres localise´s ↔ re´partis Un mode`le physique est un assemblage d’e´le´-
ments relie´s les uns aux autres de fac¸on a` former une entite´. Dans un syste`me
a` parame`tres localise´s, une entre´e applique´e est transmise instantane´ment a` tout
e´le´ment. Si l’entre´e se propage avec une certaine ce´le´rite´ a` travers les e´le´ments du
syste`me, on parle d’un syste`me a` parame`tres re´partis.
Un mode`le dynamique a` parame`tres localise´s est ge´ne´ralement de´crit par des
e´quations diffe´rentielles ordinaires indiquant une de´pendance temporelle. Si le mo-
de`le dynamique est de´crit par des e´quations diffe´rentielles aux de´rive´es partielles
avec des de´pendances temporelle et spatiale, il est dit a` parame`tres re´partis.
5. line´aire ↔ non line´aire Un mode`le est line´aire si le principe de superposition,
de´fini par les proprie´te´s d’additivite´ et d’homoge´ne´ite´, lui est applicable.
6. causal ↔ anti-causal Un mode`le causal est un mode`le dont la re´ponse ne pre´ce`-
de pas la variation de l’entre´e. Tous les syste`mes physiques re´els sont ne´cessairement
causals.
7. stationnaire ↔ non stationnaire Un mode`le dont la structure et les parame`tres
(et non pas les entre´es et sorties !) ne varient pas avec le temps est appele´ station-
naire.
6.3 Conventions d’e´criture
En raison de la multitude de domaines scientifiques qui sont aborde´s, les symboles
litte´raux utilise´s ne sont pas sans poser des proble`mes si l’on conside`re le nombre de
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grandeurs et d’unite´s a` repre´senter, dont certaines doivent en plus pouvoir se diffe´rencier
en grandeurs scalaires, complexes ou vectorielles. Une premie`re distinction est introduite
par le choix des caracte`res :
• les symboles des grandeurs sont en principe en caracte`res italiques.
• les symboles des unite´s, des nombres et des ope´rateurs mathe´matiques sont im-
prime´s en caracte`res romains (droits).
Une deuxie`me distinction est utilise´e, dans toute la mesure du possible, pour les gran-
deurs dans le temps : les valeurs instantane´es sont repre´sente´s par des lettres minus-
cules (exemple : q) et les valeurs moyennes (obtenues par inte´gration) sont repre´sente´es
par des lettres majuscules (exemple : Q). Cette re`gle ne peut pas eˆtre syste´matiquement
suivie, certains risques de confusion proscrivant parfois l’emploi d’une notation minuscule
(exemple : la pression p), ou d’une notation majuscule (exemple : la puissance P ).
Le caracte`re complexe d’une grandeur (e´criture symbolique des phe´nome`nes si-
nuso¨ıdaux et des grandeurs associe´es) est exprime´ en soulignant le symbole (exemple :
q, p, x = x ejθ).
Le caracte`re vectoriel d’une grandeur est indique´ en utilisant des lettres italiques
en caracte`res gras (exemple : Q). Dans d’autres situations, on de´note usuellement le
caracte`re vectoriel en plac¸ant une fle`che au dessus du symbole ordinaire (exemple : ~Q).
Les conventions de la norme CEI et les conventions du Laboratoire de Machines
Hydrauliques de l’EPFL sont suivies dans la mesure du possible.
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Contrairement aux syste`mes discrets forme´s d’un ensemble de masses ponctuelles
relie´es entre elles par des ressorts et des amortisseurs discrets, les syste`mes continus
sont compose´s de masses re´parties et de´formables, ainsi que d’e´le´ments e´lastiques et
dissipatifs continus et lie´s en ge´ne´ral directement aux proprie´te´s constitutives des masses
associe´es. Une installation hydroe´lectrique est un exemple d’un syste`me continu. Une
perturbation applique´e au fluide se propage a` travers le syste`me avec une vitesse finie,
due a` la compressibilite´ du fluide et des conduites.
Une analyse qui prend en compte ce phe´nome`ne de propagation d’onde est appele´e
analyse en parame`tres re´partis, tandis que l’analyse d’un syste`me discret est connue sous
le nom d’analyse en parame`tres localise´s. On retrouve les deux types d’analyse dans
plusieurs domaines : me´canique, e´lectrique, hydraulique, acoustique, e´lectromagne´tique,
. . . [84, 96, 94]
7.2 De´veloppement des e´quations fondamentales
7.2.1 Ge´ne´ralite´s
Pour les installations hydroe´lectriques et les re´seaux hydrauliques, une analyse en
parame`tres re´partis s’impose pour de´duire un mode`le mathe´matique ade´quat. Puisque
les dimensions transversales sont faibles par rapport a` la longueur et par rapport a` la
longueur d’ondes hydroacoustiques, on suppose un e´coulement monodimensionnel :
• la direction de l’e´coulement est normale aux sections d’entre´e et sortie du syste`me,
• toutes les caracte´ristiques intensives, la vitesse inclue, sont uniformes pour les sec-
tions d’entre´e et de sortie conside´re´es.
Afin de pouvoir de´crire les phe´nome`nes transitoires, on conside`re le liquide comme un
enchaˆınement de tranches infinite´simalement minces.
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Fig. 7.1 – Quantite´ de mouvement
7.2.2 L’e´quation de la quantite´ de mouvement
L’e´quation de la quantite´ de mouvement e´tablit le bilan des forces s’appliquant sur
le volume de controˆle contenu dans un e´le´ment de conduite rectiligne (figure 7.1) : forces
d’inertie, force de masse (pesanteur), forces de pression et forces de frottement visqueux.
Afin de pouvoir appliquer la seconde loi de Newton, on isole une tranche de fluide
ayant une largeur infinite´simale δx, dont la vitesse peut eˆtre caracte´rise´e par une valeur
unique C(x, t) (ce´le´rite´ infinie au sein d’une telle tranche). Ceci implique que seul le
gradient des forces ∂/∂x doit eˆtre pris en conside´ration. L’acce´le´ration globale de cette







































τ0 est la contrainte visqueuse, α est l’angle de la conduite de´fini par sinα = −∂Z/∂x et
P est le pe´rime`tre mouille´ (P = piD pour une conduite cylindrique). En ne´gligeant les











= 0 [m · s−2] (7.2)
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L’hypothe`se de pertes stationnaires peut ne plus eˆtre justifie´e lorsque l’e´coulement pre´-
sente de fortes variations du de´bit-volume [124, 113, 116, 117] et lorsque l’inte´raction du
fluide et de la structure jouent un roˆle non ne´gligeable [122, 29, 121].

















− g sinα + λ
2D
C|C| = 0 [m · s−2] (7.4)
Le module de la vitesse |C| est introduit pour assurer que la force de friction soit oppose´e
au sens de l’e´coulement.
7.2.3 L’e´quation de continuite´
Conside´rons un tronc¸on de conduite d’une longueur δx. On suppose que la pression
du fluide augmente selon x, ainsi que le diame`tre de la conduite (figure 7.2). En physique,
cette convention est utilise´e de manie`re standard et e´vite d’avoir des proble`mes de signe
plus tard. On suppose e´galement qu’en tout temps et en tout lieu, la possibilite´ de rupture
de la colonne de liquide est exclue, donc p(x, t) > pv.
Exprimons la continuite´ de l’e´coulement dans le tronc¸on de conduite. Le bilan entre
la masse entrant et sortant par unite´ de temps, doit eˆtre e´gal au changement de masse
par unite´ de temps




























































































































Fig. 7.2 – Continuite´













= 0 [s−1] (7.9)
Exprimons maintenant ce qui se passe du point de vue de l’analyse des contraintes








l’e´lasticite´ transversale de la conduite. On suppose que la conduite est construite avec
des joints de dilatation ce qui permet une de´formation longitudinale libre. Mathe´matique-
ment, cette contrainte longitudinale s’e´crit σ = 0. Si on suppose que les de´formations
sont petites et proportionnelles aux contraintes, on peut e´crire selon la loi de Hooke :
• pour le fluide suppose´ barotrope ρ = ρ(p), la de´finition du module d’e´lasticite´ E
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[m2 · s−1] (7.13)
Selon la the´orie de re´sistance des mate´riaux, la contrainte late´rale pour une conduite





































= 0 [s−1] (7.16)

















) [m · s−1] (7.18)
Nous avons suppose´ une dilatation longitudinale libre de la conduite. Pour d’autres types
d’ancrage, un coefficient est introduit qui multiplie le terme D/(eEc) [123, 34]. On verra
plus loin que a repre´sente la ce´le´rite´ d’onde.
dp/dt = C(∂p/∂x) + ∂p/∂t, puisque la pression est a` la fois fonction du temps et de la










= 0 [kg · s−3 ·m−1] (7.19)
7.3 Ce´le´rite´ d’onde
Il existe plusieurs me´thodes pour calculer la vitesse de propagation des ondes dans
un fluide.Pour simplifier, la ce´le´rite´ est calcule´e en examinant ce qui se passe dans l’ins-
tallation en figure 7.3. Cette approche physique est plutoˆt e´le´mentaire. Des approches
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Fig. 7.3 – Ce´le´rite´ d’une onde
plus rigoureuses, tenant compte de l’influence de l’air dissous dans le fluide, rugosite´,
e´paisseur ou type d’ancrage de la conduite, peuvent eˆtre trouve´es dans [72, 89, 123, 34].
Reprenons d’abord l’e´quation de quantite´ de mouvement (7.4). Le ce´le´rite´ d’onde
dans l’eau dans des installations ou machines standards est de l’ordre de 1000m/s a`
1400m/s, ce qui est de 100 a` 1000 fois plus e´leve´ que la vitesse de l’e´coulement. La
distance δx que l’onde parcourt (direction re´servoir) en un temps δt est
δx = (a− C)δt ≈ a δt [m] (7.20)
en ne´gligeant la vitesse d’e´coulement par rapport a` la ce´le´rite´. Ceci implique que ∂C/∂x
est ne´gligeable devant ∂C/∂t. En plus, si l’on suppose que les pertes par frottements









= 0 [m · s−2] (7.21)
Pour la manœuvre de fermeture instantane´e, le changement de pression et le changement
de vitesse sont des fonctions de type e´chelon, ce qui nous permet d’e´crire ((7.20) et (7.21))
∆p = −ρa∆C [Pa] (7.22)
Apre`s la fermeture instantane´e de la vanne au bout de la conduite (figure 7.3), l’aug-
mentation de la pression entraˆınera une dilatation radiale (↔ ∆A) et longitudinale ∆s
de la conduite, de´pendant de son ancrage. On peut supposer que la conduite s’allonge de
∆s en `/a secondes, le temps ne´cessaire pour la perturbation d’atteindre le re´servoir, soit
avec une vitesse de a∆s/`. Par conse´quence, la vitesse du fluide imme´diatement devant
la vanne a change´ de ∆C = a∆s/`− C0, ou C0 est la vitesse permanente initiale dans
la conduite (vanne comple`tement ouverte). Pendant les `/a secondes apre`s la fermeture
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de la vanne, une masse d’eau de ρAC0`/a [kg] est entre´e dans la conduite. Le principe




= ρ`∆A+ ρA∆s+ `A∆ρ [kg] (7.23)


















[m2 · s−2] (7.25)









) [m · s−1] (7.26)
7.4 Me´thodes d’analyse
Toutes les me´thodes d’analyse des e´coulements non stationnaires utilisent comme
bases mathe´matiques de de´part l’e´quation dynamique, l’e´quation de continuite´ ainsi que
des e´quations d’e´tat et diverses relations entre d’autres grandeurs relatives au phe´nome`ne
physique.
A partir de ces e´quations, chaque me´thode emploie diffe´rentes hypothe`ses simpli-
ficatrices et/ou diffe´rentes proce´dures de re´solution, telle que analytique, graphique,
nume´rique,. . . Les me´thodes les plus connues sont
1. Me´thode arithme´tique (me´thode d’Allievi)
2. Me´thode graphique (me´thode de Schnyder-Bergeron)
3. Me´thode des caracte´ristiques
4. Me´thode alge´brique
5. Me´thode des matrices de transfert
6. Me´thode des impe´dances
A l’heure actuelle, les me´thodes d’analyse nume´rique (points 3 et 5) sont le plus souvent
mises en œuvre, vu la disponibilite´ et les performances toujours plus croissantes des
ordinateurs.
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Analyse dans le domaine temporel
Dans les me´thodes 1 a` 4 de l’e´nume´ration pre´ce´dente, les e´quations diffe´rentielles
aux de´rive´es partielles qui re´gissent l’e´coulement transitoire sont converties en e´quations
diffe´rentielles ordinaires. Ensuite, elles sont re´solues a` l’aide de la technique des diffe´ren-
ces finies. Des pertes non line´aires, ainsi que des conditions limites non line´aires peuvent
eˆtre prises en compte dans ces me´thodes d’analyse.
Afin d’analyser des e´coulements d’oscillations e´tablis, une perturbation pe´riodique
est applique´e et la re´ponse du syste`me est analyse´e. Les amplitudes de la pression et le
de´bit-volume dynamique sont de´termine´s apre`s que le re´gime transitoire initial a disparu.
Le processus de convergence est relativement lent et demande par conse´quence un temps
de calcul important. Cela de´favorise l’application de ces me´thodes pour des analyses
ge´ne´rales du comportement dynamique du syste`me dans une large plage de fre´quences.
L’avantage principal concerne la possibilite´ d’inclure des relations non line´aires dans
l’analyse.
Analyse dans le domaine fre´quentiel
En supposant une variation sinuso¨ıdale de la pression et du de´bit-volume, les e´qua-
tions fondamentales dans le domaine temporel sont converties dans le domaine fre´quentiel.
Le terme des pertes ainsi que les conditions limites non line´aires sont line´arise´s. Si
les amplitudes des oscillations sont petites, l’erreur introduite par la line´arisation est
ne´gligeable.
Une perturbation applique´e au syste`me est de´compose´e en ses harmoniques par une
analyse de Fourier. Chaque harmonique est analyse´ se´pare´ment. Puisque toutes les re-
lations sont line´aires, la re´ponse totale du syste`me est obtenue par superposition des
re´ponses individuelles a` chaque harmonique.
Comme les re´ponses fre´quentielles sont calcule´es directement, le temps de calcul
ne´cessaire pour l’analyse reste raisonnable. Cette approche est donc particulie`rement
adapte´e pour re´aliser des analyses ge´ne´rales.
Nous reviendrons sur deux me´thodes d’analyse qui sont base´es sur cette approche
dans la section 9.4.
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Re´gimes d’oscillations e´tablis :
syste`mes continus
8.1 Mise en e´quation [19, 34, 104, 123, 77, 88]
8.1.1 Terminologie
Pour un e´coulement pe´riodique, une grandeur instantane´e peut eˆtre exprime´e comme
la somme de sa valeur moyenne et d’un composant fluctuant. Ainsi, le de´bit-volume
instantane´ Q et la pression instantane´e p s’e´crivent
Q = Q0 + q˜ [m
3 · s−1] (8.1)
p = p0 + p˜ [Pa] (8.2)
La pression acoustique p˜ et le de´bit-volume acoustique q˜ sont fonctions du temps t et de
l’emplacement x.
Nous supposons que les grandeurs du champ acoustique p˜ et q˜ varient sinuso¨ıdalement
dans le temps (et par conse´quent e´galement dans l’espace [94]) :
q˜(x, t) = < (q(x)ejωt) [m3 · s−1] (8.3)
p˜(x, t) = < (p(x)ejωt) [Pa] (8.4)
ou` p(x) et q(x) sont des variables complexes, fonction de x. <(z) de´note la partie re´elle
et =(z) la partie imaginaire d’un nombre complexe z.
L’inte´reˆt des phe´nome`nes sinuso¨ıdaux est qu’ils sont les re´ponses libres des syste`mes
line´aires, et que toute fonction physique est de´composable en ce type de phe´nome`nes.
8.1.2 De´rivation des e´quations fondamentales simplifie´es
Conside´rons une conduite a` caracte´ristique unique, c’est a` dire de section constante,
et ayant une e´paisseur de paroi constante constitue´e d’un mate´riau homoge`ne. Dans
la de´rivation des e´quations, cette conduite est traite´e comme un syste`me a` parame`tres
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re´partis et le terme de pertes par frottement sera line´arise´. Reprenons les e´quations de






















− g sinα + λ
2D
C|C| = 0 [m · s−2]
La distance δx qu’une onde parcourt en un temps δt est δx = (a ± C)δt ≈ a δt
si la vitesse d’e´coulement est petite par rapport a` la ce´le´rite´ a. Ceci implique que le
terme C ∂C/∂x est ≈ a/C fois moins grand que ∂C/∂t et peut donc eˆtre ne´glige´. Par
la meˆme argumentation, C∂p/∂x est ne´gligeable par rapport a` ∂p/∂t. Les e´quations




















Q|Q| = 0 [kg · s−2 ·m−2] (8.6)
8.1.3 Line´arisation du terme de pertes par frottement
Le de´bit-volume moyen et la pression moyenne sont constants dans le temps, ce qui
implique ∂Q0/∂t = 0 et ∂p0/∂t = 0. De meˆme, le de´bit-volume moyen est constant le
long de la conduite, ou encore ∂Q0/∂x = 0 pour une conduite de diame`tre constant.




























Les pertes par frottement sont prises en compte : ∂p0
∂x
6= 0. Dans l’e´quation (8.6), λ n’est
pas tout a` fait constant, puisque il de´pend du nombre de Reynolds et donc du de´bit-
volume. Or, λQ|Q| peut eˆtre e´crit comme λ0Qn, ou` λ0 est une constante et n est compris







Le terme Q peut eˆtre de´veloppe´ comme suit (se´rie de Taylor)
Qn = (Q0 + q˜)
n ≈ Qn0 + nQn−10 q˜ (8.9)








= 0 [m2 · s−1] (8.10)
EPFL-IMHEF-LMH













q˜ = 0 [kg · s−2 ·m−2] (8.11)





, la re´sistance acoustique line´ique line´arise´e, que l’on retrouvera
dans le paragraphe 9.1.5. Pour un e´coulement laminaire R′a =
32ρν
D2A
ou` ν est la viscosite´
cine´matique [19, 34].
8.1.4 Equation de propagation d’ondes longitudinales dans un
milieu dissipatif
Les e´quations fondamentales line´arise´es peuvent eˆtre re´solues avec la technique de la
se´paration des variables. Le parame`tre p˜ est e´limine´ de (8.10) et (8.11), ce qui donne













[m · s−1] (8.12)
En supposant une variation sinuso¨ıdale de q˜(x, t) (8.3), l’e´quation (8.12) devient
d2q(x)
dx2









De manie`re similaire, les e´quations re´gissant la pression sont obtenues en e´liminant














En supposant une variation sinuso¨ıdale de p˜(x, t), on arrive a`
d2p(x)
dx2
− k2 p(x) = 0 [Pa ·m−2] (8.16)
8.1.5 Equation de propagation d’ondes longitudinales dans un
milieu non dissipatif





























p(x) = 0 (8.18)
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8.2 Re´solution de l’e´quation de propagation d’ondes
longitudinales
8.2.1 Re´solution de l’e´quation dans un milieu dissipatif
La relation entre les e´tats vibratoires en deux sections se´pare´es d’une longueur l
d’une conduite rectiligne peut eˆtre exprime´e en fonction des fluctuations de pression et
de de´bit-volume a` ces endroits.
La solution de l’e´quation de propagation d’ondes (8.13) s’e´crit
q(x) = c1 sinhkx+ c2 cosh kx [m
3 · s−1] (8.19)
dans laquelle c1 et c2 sont des constantes arbitraires.
De manie`re similaire, on suppose une variation sinuso¨ıdale de p˜(x, t). En substituant




(c1 cosh kx+ c2 sinhkx) [Pa] (8.20)
Pour la section x = 0, les fluctuations hydrauliques sont note´es p(x = 0) ≡ p
1
et
q(x = 0) ≡ q
1







[m3 · s−1] (8.21)
c2 = q1 [m
3 · s−1] (8.22)
Pour la deuxie`me section (a` x = `) nous avons p(x = `) ≡ p
2
et q(x = `) ≡ q
2
. La
substitution de ces valeurs et de c1 et c2 dans les e´quations (8.19) et (8.20) donne
p
2
= (cosh k`) p
1









[m3 · s−1] (8.24)
dans lesquelles l’impe´dance caracte´ristique Zac =
ρka2
jωA
. On remarque que Zac et k sont
des grandeurs complexes dans un milieu dissipatif.
Ecriture matricielle
La relation entre les e´tats vibratoires en deux sections se´pare´es d’une longueur l peut
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8.2.2 Re´solution de l’e´quation dans un milieu non dissipatif
Ecriture matricielle
Si les pertes par frottement sont ne´gligeables (λ0 = 0 et donc R
′
a = 0 dans (8.13)), la























avec l’impe´dance caracte´ristique Zac = ρa/A, a` laquelle une interpre´tation physique est
donne´e dans le paragraphe 8.3.1. L’expression (8.26) exprime la relation entre les vecteurs
d’e´tat de deux sections d’une conduite.
Ecriture exponentielle












































avec k = ω/a le nombre d’ondes.
8.2.3 Interpre´tation physique
De manie`re plus ge´ne´rale, les expressions exponentielles (8.27) permettent d’exprimer
une fluctuation hydroacoustique en termes d’une onde progressive p
+




































sont des grandeurs complexes qui repre´sentent l’amplitude et les phases re-





ont la dimension de pressions. Leurs valeurs peuvent eˆtre e´value´es a` partir des conditions
limites, ou de mesures de pressions dynamiques comme pre´sente´ dans §18.2.4.
On remarque que la solution (par exemple pour la pression) p˜(x, t) = < (p(x) ejωt) est
une forme particulie`re d’ondes planes, notamment des ondes sinuso¨ıdales, de la solution
ge´ne´rale de l’e´quation d’Alembert (8.17) qui s’e´crit [77, 88] : p˜(x, t) = p˜+(t− xa )+p˜−(t+ xa).
Cette dernie`re e´quation exprime qu’une solution ge´ne´rale peut eˆtre e´crite comme une
superposition d’une onde progressive et une onde re´trograde.
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8.3 Re´flexion et transmission des ondes
8.3.1 Impe´dance hydroacoustique caracte´ristique
L’impe´dance hydroacoustique caracte´ristique est une grandeur fondamentale. Nous
de´taillons sa signification dans un milieu d’ondes progressives.








<{q(x)ejωt} = 0 (8.29)



















q(x) = 0 [kg · s−2 ·m−2] (8.31)
Le de´bit-volume complexe peut donc eˆtre obtenu directement du gradient de la pression
complexe par rapport a` x.
Dans le cas d’une onde progressive unique (par exemple dans un syste`me sans re´flex-
































Cette e´quation exprime que la fluctuation de de´bit-volume et la fluctuation de pression
sont en phase et que leurs amplitudes sont dans le rapport 1/Zac. La valeur de Zac
est caracte´ristique du milieu, y compris la conduite, dans laquelle l’onde se propage.






Rappelons que l’e´quation (8.32) est uniquement valable dans un milieu non dissipatif
et caracte´rise une onde unique.
8.3.2 Impe´dances
Nous ne supposerons plus maintenant un syste`me sans re´flexions (par exemple un
tuyau de longueur infinie). Des re´flexions partielles ou totales se produisent a` chaque fois
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Fig. 8.1 – Transmission et re´flexion d’une onde a` la jonction de deux tuyaux
qu’une onde rencontre un changement d’impe´dance sur son chemin. En chaque point du
circuit, il y a alors superposition d’ondes progressives et re´trogrades.
Lie´e a` la pre´sence d’ondes re´fle´chies, la relation entre la pression et le de´bit-volume est
plus complexe que celle de l’e´quation (8.33). La pression et le de´bit-volume dynamique
ne sont plus proportionnels, et leur rapport varie d’un point a` l’autre de la conduite. Le
rapport complexe de la pression au de´bit-volume instantane´ en un point donne´ de´pend



















Si p(x) et q(x) repre´sentent des phaseurs, c’est a` dire des vecteurs tournants dans le plan
complexe, l’impe´dance est en revanche un vecteur fixe du plan complexe.
Pour des ondes planes dans une conduite, l’impe´dance Za(x2) a` l’endroit x2 peut eˆtre
calcule´e a` partir de la connaissance de l’impe´dance Za(x1). Des e´quations matricielles
de propagation (8.26), en l’absence de frottements et d’amortissement, on tire pour une




− j tan k(x2 − x1)
1− jZa(x1)
Zac
tan k(x2 − x1)
[Ωa] (8.35)
L’impe´dance est unique a` tout endroit d’un syste`me hydraulique. Ceci permet de
l’exprimer en fonction des caracte´ristiques dynamiques de la partie du syste`me se trou-
vant en amont et se trouvant en aval de l’endroit conside´re´. L’exemple de la figure 8.1
montre une onde incidente qui est partiellement re´fle´chie et partiellement transmise au
















Ceci est e´galement applicable pour des syste`mes me´cano-acoustiques, comme illustre´
dans la section 18.3.4. La notion ge´ne´rale d’impe´dance en chaque point d’un syste`me
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dynamique est de´finie comme le rapport d’une grandeur agissante ou active (force, pres-
sion, force e´lectromotrice,. . . ) a` une grandeur agie ou re´active (vitesse, de´bit, intensite´
e´lectrique,. . . ). A partir de cela on de´finit
• l’impe´dance hydroacoustique, ou rapport complexe Za = p/q = p/AC de la pression
au flux de vitesse C a` travers une surface A,
• l’impe´dance me´canique, ou rapport complexe Zm = pA/C de la force pA cre´e´e par
la pression sur une surface A a` la vitesse C.














8.3.3 Coefficients de re´flexion et de transmission
Un dioptre est l’interface se´parant deux milieux de propagation diffe´rents. Il implique
une discontinuite´ brutale des parame`tres de propagation. Pour caracte´riser le phe´nome`ne
de re´flexion/transmission des ondes, on de´finit dans le plan du dioptre (x = x0) deux
coefficients.
On appelle coefficient de re´flexion le rapport complexe des pressions acoustiques

























= 1 + r [1] (8.39)
Le coefficient de re´flexion est une quantite´ complexe, on peut la mettre sous la forme





∣∣∣ est le facteur de re´flexion, caracte´risant le rapport des amplitudes
re´fle´chies et incidentes. θ repre´sente le de´phasage entre l’onde re´fle´chie et l’onde incidente
au niveau du dioptre.
8.3.4 Rapport d’onde stationnaire
Si nous revenons au cas ge´ne´ral, en re´gime sinuso¨ıdal, les e´quations (8.28) et (8.38)





r ejkx [Pa] (8.41)
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1 + r ej(2kx+θ)
)
[Pa] (8.42)
Le phe´nome`ne global observe´ en se de´plac¸ant le long de l’axe des x e´quivaut donc a`
l’onde incidente, a` condition d’admettre pour celle-ci une amplitude, variable suivant la
position, donne´e par le terme entre parenthe`ses dans l’e´quation (8.42). Cette amplitude
passe par deux extrema lorsque l’exponentielle imaginaire vaut -1 ou +1 (figure 8.2). Le
rapport s de ces deux extrema est appele´ le rapport d’onde stationnaire.
s =
1 + r
1− r [1] (8.43)
On voit que lorsqu’il n’y a pas re´flexion totale, l’amplitude de l’onde incidente varie entre
deux limites, dont la plus basse est supe´rieure a` 0 et la plus haute infe´rieure a` 2. On a un
syste`me d’ondulations moins prononce´es que dans le cas d’une onde stationnaire pure.





Fig. 8.2 – Rapport d’onde stationnaire
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Chapitre 9




Soit une onde sinuso¨ıdale plane progressive dans un fluide ou un solide. En deux points
quelconques distants de ` selon la direction de propagation, les phaseurs des grandeurs
du champ diffe`rent d’un facteur ejk`. Lorsque ` est tre`s petit par rapport a` la longueur
d’onde, on a k` 1 et l’exponentielle tend vers l’unite´. Par conse´quent, les grandeurs du
champ aux points conside´re´s, et a fortiori entre ceux-ci, sont e´gales en valeur instantane´e.
Tout se passe comme si les temps de propagation e´taient nuls ou la ce´le´rite´ infinie.
Un dispositif physique, sie`ge de phe´nome`nes acoustiques, me´caniques ou e´lectro-
magne´tiques, dont les dimensions sont petites par rapport a` la longueur d’onde cor-
respondante, est appele´ un syste`me a` parame`tres localise´s. Ces syste`mes peuvent eˆtre
mode´lise´s par un nombre fini de composants discrets de type inertiel, dissipatif ou ca-
pacitif. Les caracte´ristiques dynamiques sont de´crites par des e´quations diffe´rentielles
ordinaires.
Les composants utilise´s dans le cadre de ce travail sont pre´sente´s dans les paragraphes
suivantes. Une description plus comple`te est donne´e par [94, 19, 123].
9.1.2 Masse acoustique
De´finition
Par analogie avec une masse me´canique, la masse acoustique ma est de´finie comme :
p˜ = ma ˙˜q ; p = jωma q [Pa] (9.1)
avec ma = m/A
2. Une masse acoustique ma [kg · m−4] est le composant ide´al de´limi-
tant une portion de fluide en mouvement oscillatoire et se comportant comme un solide
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inde´formable. Cela revient a` supposer le fluide incompressible : la vitesse est la meˆme en
tous points.
Ecriture matricielle
L’e´criture matricielle de´coule imme´diatement des e´quations fondamentales de´duites
dans la section 8.2.2. Lorsque ` est tre`s petit par rapport a` la longueur d’onde, on a






















∣∣∣ = ∣∣∣−jω `2maa2p1
∣∣∣ q
1


















Masse acoustique d’une conduite ouverte courte
En admettant une impe´dance terminale Za` nulle (figure 9.1), son impe´dance d’entre´e
Za0 est donne´e par l’e´quation (8.35) avec x1 = ` et x2 = 0
Za0 = jZac tan k` [Ωa] (9.4)
Pour une conduite courte, la tangente est remplace´e par le de´veloppement en se´rie
tan k` = k`+
1
3
(k`)3 + . . . [1] (9.5)
Pour k` < 0.3, le deuxie`me terme est infe´rieur a` 3% du premier et Za0 vaut approxima-
tivement
Za0
∼= jωma [Ωa] (9.6)
avec
ma = ρ(`A)/A
2 = m/A2 = ρ`/A [kg ·m−4] (9.7)
a0 A p  q  Z2 2 al
l0
p  q  Z1 1







Fig. 9.2 – Conduite avec fond rigide
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Une conduite courte ouverte se comporte comme une masse acoustique ide´ale pour autant
que sa longueur soit infe´rieure a` λ/20.
Pour un tube plus long (` > λ/20), en prenant en conside´ration les deux premiers









Le terme supple´mentaire croˆıt avec k2, donc avec le carre´ de la fre´quence et devient
rapidement pre´ponde´rant.
Le de´bit-volume q est constant le long de la conduite : q(0) = q(`) = q.
Masse acoustique d’une conduite ouverte longue
Pour des conduites longues, l’approximation (9.5) de la tangente n’est plus justifie´e.
Or, la conduite peut eˆtre conside´re´e comme un enchaˆınement d’un nombre infini de














Fig. 9.4 – Composant e´le´mentaire
Pour notre application, nous nous inte´ressons a` la plage des basses fre´quences : il
suffit alors de prendre en compte seulement un nombre limite´ de modes vibratoires.
Ceci revient a` limiter le nombre de masses – compliances acoustiques, a` un nombre qui
permet de suivre suffisamment pre´cise´ment le comportement dynamique dans la plage
de fre´quences qui nous inte´resse.
La propagation dans une conduite re´elle s’accompagne de pertes par viscosite´ et par
e´changes thermiques. Pour prendre en compte ces pertes, la masse acoustique line´ique
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m′a = ρ/A est alors remplace´e par des impe´dances line´iques Z
′
a et la capacite´ line´ique de
la conduite par une admittance Y ′a.
Une mode´lisation d’un syste`me continu comme un enchaˆınement d’un grand nombre
d’e´le´ments discrets (figure 9.4), permet de prendre facilement en compte ces pertes. La
mise en œuvre de cette me´thode est illustre´e dans le chapitre 11.
9.1.3 Jonction
De´finition
Les e´quations qui re´gissent une jonction sont obtenues en explicitant le bilan des
de´bits-volume entrant et sortant des diffe´rentes branches, tout en supposant que la pres-
sion dans cet e´le´ment est partout la meˆme.{
q˜1 = q˜2 + q˜m [m
3 · s−1]
p˜1 = p˜2 = p˜m [Pa]
(9.9)
Ecriture matricielle

































Fig. 9.5 – Jonction
9.1.4 Compliance acoustique
De´finition
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Conside´rons une cavite´ d’un volume Vs et dans laquelle re`gne une pression ps. En














[m3 · Pa−1] (9.12)
La compliance acoustique est un composant de´limitant une portion de fluide subissant
un changement d’e´tat. Dans (9.11), q˜ est le de´bit-volume entrant dans la compliance.
Ecriture matricielle



















Un accumulateur a` air est un filtre passe-bande dans les applications hydroacoustiques.
Il s’agit d’un e´le´ment souvent place´ en de´rivation sur la conduite principale, contenant
un certain volume de gaz. On conside`re un accumulateur sans tuyau de raccordement
a` la conduite principale, comme le montre la figure 9.7. L’accumulateur peut stocker
dynamiquement une quantite´ d’eau par changement du volume de gaz sous l’effet du
changement de pression dans la conduite principale.
En supposant un processus adiabatique et un gaz parfait avec une pression de ligne
ps et un volume d’air Vs, nous avons psV
γair
s = c









[m3 · Pa−1] (9.14)




























Fig. 9.7 – Accumulateur a` air
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Compliance acoustique d’une conduite ferme´e a` un bout
Soit une conduite ferme´e a` un bout par un fond rigide (figure 9.2). Son impe´dance
acoustique d’entre´e est donne´e par l’e´quation (8.35) avec Za(x1) =∞, x1 = ` et x2 = 0
Za0 = −jZac cot k` [Ωa] (9.15)
Pour une conduite courte, la cotangente est remplace´e par le de´veloppement en se´rie





(k`)3 + . . . [1] (9.16)
Pour k` < 0.3, le deuxie`me terme est infe´rieur a` 3% du premier et Za0 est approximati-
vement
Za0
∼= −jZac(k`)−1 [Ωa] (9.17)






L’impe´dance d’une compliance e´tant 1/jωCa, on de´duit de (9.18) qu’une conduite ferme´e
a` une extre´mite´ est une compliance acoustique pour autant que la condition k` < 0.3 est
ve´rifie´e, c’est a` dire ` < λ/20.
Si on admet pour k` ≤ 1 une approximation correspondant aux deux premiers termes,
on trouve
Za0
∼= 1/(jωCa) + jωmae [Ωa] (9.19)







(m/A2) [kg ·m−4] (9.20)
m e´tant la masse de fluide dans la conduite.
9.1.5 Re´sistance acoustique
De´finition
La re´sistance acoustique est le composant ide´al, sie`ge d’une transformation d’e´nergie
acoustique en une autre forme, par exemple en chaleur. La re´sistance acoustique Ra en
Ωa [N · s ·m−5] est de´finie comme
p˜ = Ra q˜ ; p = Ra q [Pa] (9.21)
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Ecriture matricielle

















9.2 Repre´sentation des syste`mes par des sche´mas
9.2.1 Introduction
Les re´seaux de Kirchhoff sont une repre´sentation des syste`mes e´lectriques a` constantes
localise´es. Par construction, un tel re´seau contient implicitement toutes les e´quations
re´gissant le syste`me repre´sente´.
Il existe une grande analogie entre les syste`mes e´lectriques, me´caniques et acoustiques
line´arise´s. La comparaison des relations de de´finition des composants et de leurs pro-
prie´te´s e´nerge´tiques, montre qu’elles sont les meˆmes. Ainsi, il est possible de ge´ne´raliser
la repre´sentation en re´seaux de Kirchhoff aux syste`mes me´caniques et acoustiques.
9.2.2 Re´seaux e´quivalents
Dans la transposition d’un domaine a` l’autre, une correspondance est e´tablie entre
les grandeurs conside´re´es comme jouant un roˆle analogue. Le choix de ces grandeurs est
libre, ce qui permet de repre´senter le syste`me par une analogie directe ou une analogie
inverse [4, 94].
Conside´rons des grandeurs ge´ne´rales e pour “entre” les bornes d’un composant (p.e.
u,p,v), et d pour “dans” un composant (p.e. i,q,F ). Une immitance lie les phaseurs e et
les phaseurs d par une fonction V (jω).
On appelle analogie directe, la repre´sentation en sche´mas dans laquelle les immit-
tances repre´sentent des impe´dances et analogie inverse celle ou` elles repre´sentent des
admittances. Un sche´ma est appele´ direct dans le cas de l’analogie directe, un inverse
dans l’autre cas.
9.2.3 Inte´reˆt de l’analogie directe pour les syste`mes acoustiques
Pour les syste`mes me´caniques et acoustiques, l’une ou l’autre analogie est mise en
œuvre. En pratique, l’inverse est pre´fe´re´e pour les syste`mes me´caniques : la vitesse e´tant
de´finie aux ou entre les extre´mite´s des composants me´caniques, lui faire correspondre la
grandeur e apparaˆıt plus naturel [4, 94]. Il en suit directement un autre avantage : la
conservation de la topologie entre une repre´sentation me´canique et son sche´ma inverse.
Au contraire, pour les syste`mes (hydro-)acoustiques, l’analogie directe est pre´fe´re´e :
le de´bit-volume q˜ e´tant de´fini a` travers un composant, on lui fait plus volontiers cor-
respondre la grandeur d. De la meˆme manie`re, il y a une forte ressemblance entre la
repre´sentation hydraulique et le sche´ma direct.
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Fig. 9.8 – Syste`me me´canique (a.), son sche´ma inverse (b.,d.) et son sche´ma direct (c.)
Bien qu’il soit possible d’utiliser l’une ou l’autre repre´sentation, il est plus com-
mode d’utiliser l’analogie qui conserve la meˆme topologie. En effet, il n’est pas toujours
e´vident de reconnaˆıtre le sche´ma e´quivalent base´ sur l’autre analogie. Un exemple d’un
syste`me me´canique un peu plus complexe et ses sche´mas inverse et direct est donne´
dans la figure 9.8. On remarquera que le sche´ma 9.8.b est le meˆme que 9.8.d. Il a e´te´
dessine´ diffe´remment pour faire resortir la ressemblance entre les topologies du syste`me
me´canique (figure 9.8.a) et son sche´ma inverse (figure 9.8.b).
9.3 The´orie des re´seaux line´aires [12]
9.3.1 The´ore`me de The´venin
Tout bipoˆle line´aire contenant des e´le´ments passifs et des sources inde´pendantes est
e´quivalent a` une source de tension unique E en se´rie avec une impe´dance Z (figure 9.9).
La source E est e´gale a` la tension aux bornes du bipoˆle et l’impe´dance Z est e´gale a`
l’impe´dance vue des bornes du bipoˆle dont les sources sont annule´es.
Par l’expression “annuler les sources”, il faut comprendre que l’on court-circuite les
sources de tension et que l’on ouvre les sources de courant.
9.3.2 The´ore`me de Norton
Les the´ore`mes de Norton et de The´venin sont duaux. Tout bipoˆle line´aire contenant
des e´le´ments passifs et des sources inde´pendantes et de´pendantes est e´quivalent a` une
source de courant unique Is en paralle`le avec une admittance Y (figure 9.10). La source
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Fig. 9.9 – The´ore`me de The´venin
Is est e´gale au courant Icc de´livre´ par le bipoˆle sur un court-circuit et l’admittance Y est









Fig. 9.10 – The´ore`me de Norton
9.3.3 Inte´reˆt
La proble´matique de la de´termination et la pre´diction de la stabilite´ de fonctionne-
ment d’une installation hydroe´lectrique est un sujet de recherche actuel. Les the´ore`mes
mentionne´s ci-dessus sont a` la base d’une autre voie pour caracte´riser une source d’exci-
tation. Cette approche est explique´e plus en de´tails dans le chapitre 19.
9.4 Me´thodes d’analyse des re´gimes d’oscillations
e´tablis
9.4.1 Me´thode des impe´dances
La me´thode des impe´dances hydrauliques permet de de´terminer tre`s directement la
re´ponse a` une excitation simple.
On commence par formuler les impe´dances aux extre´mite´s du syste`me. Les impe´dances
dans le circuit sont ensuite calcule´es en tenant compte des caracte´ristiques dynamiques
de chaque e´le´ment. Les nœuds sont traite´s en admettant que la pression est la meˆme
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dans toutes les branches. Cheminant ainsi depuis toutes les extre´mite´s, on de´termine
l’impe´dance au point d’excitation. La re´ponse locale en pression est alors tire´e de l’impe´-
dance et de l’excitation en de´bit-volume, ou inversement. Si un syste`me est soumis a`
plusieurs perturbations, le principe de superposition est applique´.
La me´thode est e´galement applicable si le syste`me inclut des e´le´ments me´caniques :
l’impe´dance me´canique au point d’interconnexion doit correspondre a` l’impe´dance acous-
tique. Une exemple typique est un haut-parleur place´ a` l’entre´e d’un tube [94].
9.4.2 Me´thode des matrices de transfert[19, 100, 67]
Dans cette approche, un syste`me dynamique est de´coupe´ en composants e´le´mentaires.
Pour chacun de ses composants, la relation entre les variables d’e´tat Xk a` l’entre´e et a`
la sortie de l’e´le´ment est exprime´e par une matrice de transfert M, de´finie comme
X2 =MX1 (9.23)
avec Xk = [pk qk]
T le vecteur regroupant les variables d’e´tat dans la section k. Chacun
des termes [M ij(jω)] de la matrice est fonction de la fre´quence.
Pour des e´le´ments simples, tels qu’un tronc¸on de conduite rectiligne, les termes de la
matrice sont exprime´s analytiquement, en partant des e´quations de base de la me´canique
des fluides, comme illustre´ dans les derniers chapitres.
Pour des e´le´ments complexes, tels qu’une pompe ou une vanne cavitante, une telle
approche n’est pas possible. Afin de contourner le proble`me, deux solutions sont pos-
sibles :
1. Les termes de la matrice de transfert sont de´termine´s expe´rimentalement.
2. Sur la base de conside´rations physiques, un mode`le constitue´ de composants e´le´-
mentaires est propose´. Chacun des quatre termes de la matrice est explicite´ en
une fonction rationnelle de jω, apre`s quoi les coefficients sont identifie´s a` partir de
mesures expe´rimentales.
La difficulte´ avec cette dernie`re approche re´side dans le nombre de parame`tres diffici-







L’objectif consiste a` e´tudier le comportement dynamique d’une installation hydrau-
lique a` l’aide de composants line´aires tels que ceux pre´sente´s dans la section 9.1. Dans
ce chapitre, des mode`les analytiques sont pre´sente´s pour les diffe´rents composants d’une
installation hydraulique. On y trouve une compilation de l’e´tat de l’art actuel ainsi
que des e´le´ments originaux. Bien que cette mode´lisation implique une simplification des
phe´nome`nes re´els, cette de´marche a son importance au niveau de la compre´hension du
comportement dynamique de l’installation.
10.2 De´termination des composants
Afin de construire le mode`le dynamique global d’une installation hydraulique, il est
ne´cessaire de la de´couper en composants plus simples pour lesquelles un mode`le existe ou
peut eˆtre propose´. Chacun de ces composants est discute´ dans les paragraphes suivants.
La de´composition est la suite logique de l’observation d’une installation type (figure
10.1) :
1. la conduite d’alimentation de la turbine,
2. la turbine,
(a) la baˆche spirale,
(b) le distributeur et la roue,
3. le diffuseur,
(i) partie avec torche (vortex cavitant),
(ii) partie sans torche,
4. le canal d’e´vacuation,
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Fig. 10.1 – De´termination des composants d’une installation hydraulique
Comme mentionne´ dans la section 9.4, au lieu de proposer un mode`le analytique, il
est possible de mesurer directement la matrice de transfert de la turbine. Cette technique
est couramment applique´e pour des pompes. En ge´ne´ral, ce n’est que rarement possible
pour des turbines car le diffuseur de´bouche le plus souvent dans un re´servoir d’eau a`
surface libre. La mesure de la matrice de transfert est rendue assez ardue.
1. L’acce`s aux variables d’e´tat des deux coˆte´s de la turbine est indispensable. Le de´bit-
volume acoustique est mesure´ en utilisant la me´thode des trois capteurs (§18.2.4).
Ceci ne´cessite la pre´sence d’un bout de conduite rectiligne et uniforme, ce qui est
rarement le cas en aval de la roue sur les stand d’essais.
2. Meˆme si l’on pouvait mesurer le de´bit-volume acoustique a` la sortie du diffuseur,
il ne serait pas possible de remonter a` la matrice de transfert. En effet, on ne
peut pas e´tablir deux modes vibratoires inde´pendants, la condition limite e´tant
Z = 0 (p = 0) a` la sortie du diffuseur, ce qui est ne´cessaire pour le calcul de termes
de la matrice [50].
3. De nombreux parame`tres sont difficilement quantifiables :
• la mesure du de´bit-volume acoustique dans une section circulaire, perpendi-
culaire a` l’axe du diffuseur,
• l’estimation directe de la variation du volume de torche et donc de la compres-
sibilite´ de ce volume de vapeur,
• l’estimation de l’amortissement hydraulique dans l’installation,
• la mesure de la vitesse de rotation et du couple dynamique comme grandeurs
complexes et donc l’interaction possible avec les masses tournantes, l’amortisse-
ment me´canique au niveau de l’arbre.
• la caracte´risation d’une source d’excitation associe´e au fonctionnement a` charge
partielle de la turbine.
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10.3 La conduite force´e et le canal d’e´vacuation
La conduite force´e et le canal d’e´vacuation, bien qu’en ge´ne´ral ils ne soient pas de
section circulaire, peuvent eˆtre conside´re´s comme des conduites simples. En fonction de
leur longueur et de la prise en compte ou non des pertes, une des e´quations (8.25), (8.26)
ou (9.3) est utilise´e.
10.4 Diffuseur
Faute de pouvoir de´river des expressions analytiques de l’e´coulement au sein du dif-
fuseur, en raison de sa complexite´, cet e´le´ment est souvent repre´sente´ par un mode`le
simple.
10.4.1 Syste`me a` parame`tres re´partis
Un mode`le physique peut eˆtre obtenu en se basant sur les conside´rations suivantes.
• Les pertes sont ne´gligeables.
• Le diffuseur est un enchaˆınement de deux conduites simples :
1. une premie`re conduite de longueur `i ou` une torche est pre´sente au sein de
l’e´coulement. Sa section est suppose´e constante et e´gale a` la section moyenne
Ai de cette partie du diffuseur. La compliance est suppose´e eˆtre re´partie de
manie`re homoge`ne le long de l’axe du diffuseur et avoir un comportement
line´aire. Nous pouvons donc utiliser le mode`le de l’e´quation (8.26), mais en
prenant en compte la compliance par une ce´le´rite´ ai adapte´e pour cette partie
du diffuseur. ai est lie´e au volume de vapeur Vvap et la compliance Cd par une
e´quation de type (9.12). Les parame`tres ai, Vvap, Cd de´pendent du point de
fonctionnement de la turbine, le nombre de Thoma σ, . . . La ce´le´rite´ ai sera
bien plus petite que dans la conduite force´e, la compliance e´tant plus grande
en raison de la pre´sence de la phase de vapeur.
2. une deuxie`me conduite de longueur `ii sans torche. Le meˆme mode`le peut eˆtre
utilise´ avec une ce´le´rite´ aii adapte´e. De nouveau, on prend comme section, la
section moyenne Aii de cette partie du diffuseur. Il est e´galement possible de
conside´rer le diffuseur comme un enchaˆınement de petites conduites de section
constante afin de prendre en compte l’e´volution de la section le long de son
axe.
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La complexite´ de ce mode`le est donc relativement e´leve´e mais permet une description
plus pre´cise des phe´nome`nes que le mode`le d’oscillateur e´le´mentaire (§10.4.2) qui a e´te´
souvent utilise´ jusqu’a` nos jours.
Ce mode`le est e´quivalent au mode`le simplifie´ [87, 21] propose´ par Couston qui le
de´duit d’une manie`re diffe´rente. Son mode`le non simplifie´ prend en compte l’effet Doppler
induit par l’e´coulement permanent (nombre de Mach 6= 0).
Si les pertes sont prises en compte, les deux matrices dans l’e´quation (10.1) sont
remplace´es par des matrices de type (8.25).
10.4.2 Syste`me a` parame`tres localise´s
Pour les phe´nome`nes de basse fre´quence qui nous pre´occupent, la longueur d’onde
est souvent grande par rapport a` la longueur axiale du diffuseur ce qui permet de limiter
l’ordre du mode`le.
Bon nombre de travaux de recherche partent d’unmode`le d’oscillateur simple, constitue´
d’une masse d’eau et une souplesse de torche, pour analyser le comportement dynamique
du diffuseur (figure 10.2.a). Cette repre´sentation correspond a` une conduite de longueur
e´quivalente ayant une section e´gale a` la section moyenne du diffuseur, avec en de´rivation
un accumulateur qui contient le meˆme volume de vapeur que la torche (figure 10.2.b).



















Fig. 10.2 – Le diffuseur mode´lise´ comme oscillateur e´le´mentaire
conduite d’alimentation est infinie), les constantes du syste`me sont la masse acoustique
md de la colonne de liquide et la compliance acoustique Cd de la torche. La fre´quence











La compliance ne peut pas eˆtre mesure´e directement. Toutefois, elle peut eˆtre estime´e
a` partir de l’e´quation (10.2).
1. Lors des essais sur mode`le, la fre´quence f0 de l’oscillation de masse est identifie´e,
2. md est estime´e a` partir de la ge´ome´trie connue du diffuseur,
3. Cd est calcule´e a` l’aide de (10.2).
La compliance Cd peut eˆtre exprime´e en fonction du volume de vapeur et de l’e´nergie
massique nette a` disposition : Cd = −∂Vvap/ρ ∂NPSE.
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10.5 Excitation naturelle de la turbine
10.5.1 Mode´lisation d’une source acoustique
La mode´lisation d’une source acoustique se base sur la the´orie de l’acoustique line´aire
en caracte´risant une source de pression p
s
et une impe´dance interne Zas e´quivalant
a` un ge´ne´rateur e´lectrique. Suivant la convention employe´e, le circuit est constitue´
d’une source de pression p
s
de´bitant dans une impe´dance de charge en se´rie Za (figure
10.3.a, ge´ne´rateur de The´venin), ou d’un ge´ne´rateur de de´bit-volume q
s
en paralle`le avec
l’impe´dance de charge Za (figure 10.3.b, ge´ne´rateur de Norton). L’impe´dance de charge










Fig. 10.3 – Repre´sentation d’une source acoustique par un ge´ne´rateur e´quivalent : a.
ge´ne´rateur de The´venin b. Ge´ne´rateur de Norton
A cette analogie, inte´grant intrinse`quement les phe´nome`nes d’ondes stationnaires,
on peut associer une repre´sentation sous forme de sche´ma bloc dans le cas ou` le ge´ne´-
rateur de´bite dans une charge Za partiellement re´fle´chissante. Reprenons l’expression
du ge´ne´rateur de The´venin de la figure 10.3.a et de´composons l’onde p en contribution





















Nous avons donc l’onde progressive p
+
et l’onde re´trograde p
−
, re´fle´chie par la charge,
mais incidente sur le ge´ne´rateur (figure 10.4).















Le premier terme du membre de droite exprime la pression ge´ne´re´e par la source de´bitant
dans l’impe´dance caracte´ristique, c’est a` dire dans un tuyau de longueur infinie ou dote´
d’une terminaison ane´cho¨ıque. Le second terme caracte´rise l’onde re´trograde, incidente
sur l’impe´dance interne Zas de la source. Le terme (Zas − Zac)/(Zas + Zac) n’est autre
que le coefficient de re´flexion associe´ a` Zas [94].
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Fig. 10.4 – Repre´sentation (sche´ma bloc) d’une source acoustique
10.5.2 Excitation naturelle
Comme pre´sente´ dans la section 4.3, des fluctuations hydrauliques se manifestent pour
des re´gimes en dehors du point de fonctionnement optimal. Cette excitation naturelle
se produit dans le diffuseur de la turbine. A l’heure actuelle, le me´canisme exact de ces
instabilite´s reste une question ouverte et est un sujet de recherche important dans le
domaine des machines hydrauliques [2].
L’excitation naturelle est induite par l’e´coulement interne au diffuseur. Conside´rons le
champ non stationnaire de vitesses dans le diffuseur, tournant a` la fre´quence de pre´cession
(figure 4.2). On peut imaginer que le de´bit-volume axial instantane´, inte´gre´ sur une
section du diffuseur, de´pend de la position angulaire de ce champ. Il en re´sulte une
variation pe´riodique synchrone du de´bit-volume, ainsi qu’une fluctuation de pression
synchrone correspondante. Dans cet esprit, on fait l’hypothe`se que l’excitation peut eˆtre
repre´sente´e par une source acoustique en se´rie avec les re´seaux d’impe´dances (figure 9.3)










Fig. 10.5 – Repre´sentation analogique d’une excitation naturelle
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10.6 La roue et la baˆche spirale de la turbine
10.6.1 Introduction
La ge´ome´trie et l’e´coulement complexe dans une turbine rendent ardus la de´duc-
tion d’une formulation analytique pre´cise de la matrice de transfert. Voila` pourquoi
la plus grande partie des recherches dans ce domaine s’oriente vers la de´termination
expe´rimentale de la matrice de transmission. Il s’ave`re qu’au premier ordre, la baˆche, le
distributeur et la roue, en absence de cavitation, se comportent comme des e´le´ments de
conduite.
10.6.2 Syste`me a` parame`tres localise´s
Dans un premier temps, on fait les suppositions suivantes.
1. Il n’y a aucune interaction dynamique entre les parties hydraulique et me´canique.
2. Il n’y pas de compliance au sein de la roue, qui pourrait provenir de :
a. la pre´sence de cavitation au sein de la roue,
b. la compressibilite´ du fluide,
c. la de´formation e´lastique de la baˆche spirale.
3. les dimensions de la turbine sont petites par rapport a` la longueur d’onde des
phe´nome`nes incrimine´s.
Dans ce cas, seule la masse d’eau dans la baˆche spirale et dans la roue sont prises en

















Les pertes peuvent eˆtre prises en compte par une perte singulie`re e´quivalente. Une
re´sistance est ajoute´e au terme M12 = −(R + jωma). Ce type de mode`le a, entre-autre,
e´te´ utilise´ pour e´tudier la stabilite´ d’installations hydrauliques [101, 78, 35].
10.6.3 Syste`me a` parame`tres re´partis
Le mode`le a` parame`tres re´partis d’une conduite donnera de meilleurs re´sultats pour
des plages de fre´quence pour lesquelles la longueur d’onde n’est plus ne´gligeable devant
la longueur du syste`me hydraulique. En ne´gligeant les pertes, la matrice de transfert est
























Des re´sultats expe´rimentaux re´alise´s sur une boucle d’essais incluant une pompe
centrifuge [65] correspondent bien a` ce mode`le dans la plage de la validite´ de l’hypothe`se
EPFL-IMHEF-LMH
78 Chapitre 10. Mode´lisation d’une installation hydraulique
d’ondes planes. D’autres travaux similaires confirment ces re´sultats [14] et mettent en
e´vidence que la matrice de transfert est inde´pendante de la vitesse de rotation de la
pompe centrifuge.
10.6.4 Matrice de transfert base´e sur des caracte´ristiques sta-
tiques
Dans la litte´rature, les mode`les dynamiques de´veloppe´s se limitent souvent a` une

















ou` Zt est l’impe´dance de la turbine obtenue a` partir de la caracte´ristique statique E(Q)
de la turbine : l’e´nergie massique moyenne a` disposition de la machine en fonction du





L’e´valuation de l’impe´dance se fait au point de fonctionnement (E0, Q0). Ce mode`le part
du principe que des phe´nome`nes dynamiques peuvent eˆtre e´tudie´s comme une succession
d’e´tats stationnaires de la turbine.
Ce type de mode`le a e´te´ applique´ dans le cadre de recherches plus anciennes [99, 39]
sur la stabilite´ d’installations hydrauliques. Cette approche quasi-statique n’est appli-
cable que pour de tre`s basses fre´quences : une analyse de sa plage de validite´ dans le
domaine fre´quentiel est ne´cessaire.
10.6.5 La turbine comme composant actif
La matrice de transfert donne la relation entre le vecteur d’e´tat a` l’entre´e et a` la sortie
d’un composant hydraulique. Il est possible de de´crire par une succession de matrices
toutes les parties passives d’un circuit hydraulique. Dans le cas ou` le circuit comporte
un composant actif, c’est a` dire un composant qui ge´ne`re des perturbations hydroacous-





















Il est alors possible de de´crire comple`tement le comportement hydroacoustique d’un
circuit quelconque, a` condition de disposer d’une repre´sentation matricielle de chaque
composant du circuit et de connaˆıtre les sources.
Remarquons que ce paragraphe ne porte pas sur les phe´nome`nes d’interaction entre
le fluide et la structure me´canique [18, 111, 112, 103], mais seulement sur des composants
actifs auxquels on peut associer une ou plusieurs sources discre`tes.
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Les pompes centrifuges ainsi que les turbines sont des exemples de composants actifs
complexes. L’observation de la variation de puissance (section 4.3) en est une illustration.
Au moins deux types de perturbations peuvent eˆtre distingue´es.
• Dans les paragraphes pre´ce´dents, nous avons suppose´ qu’aucune interaction avec
les masses tournantes n’a lieu. Une variation du couple et de la vitesse de rotation
de la turbine donneront lieu a` une variation de la pression et du de´bit-volume
aux bornes de la machine. De manie`re ge´ne´rale, la relation entre les grandeurs























Les caracte´ristiques statiques de la turbine permettent d’obtenir une premie`re esti-
mation des termes de la matriceMm. Parmi les quatre parame`tres E, Q, T et ω qui
caracte´risent le fonctionnement de la turbine, deux parame`tres sont inde´pendants.
En line´arisant les caracte´ristiques au point de fonctionnement conside´re´, nous pou-
vons exprimer
∆E = (∂E/∂T )0∆T + (∂E/∂ω)0∆ω
∆Q = (∂Q/∂T )0∆T + (∂Q/∂ω)0∆ω
(10.12)
En premie`re approximation, le vecteur source peut eˆtre associe´ aux variations
d’e´nergie massique et de de´bit-volume : p
s
≈ ρ∆E et q
s
≈ ∆Q. Comme men-
tionne´ dans le paragraphe 10.6.4, la validite´ dans le domaine fre´quentiel de ce
mode`le sera limite´e aux tre`s basses fre´quences (approche quasi-statique).
• A vitesse de rotation constante, la turbine est ge´ne´ratrice de fluctuations de pres-
sion et de de´bit-volume. Ceci a e´te´ de´montre´ par des travaux expe´rimentaux [107]
et nume´riques [68].
– Les perturbations peuvent eˆtre lie´es au passage des aubes de la roue devant les
directrices de la turbine, induisent une interaction de sillage et/ou une interaction
potentielle.
– Le passages des aubes de la turbine devant le bec de baˆche, induisant e´galement
des variations de couple sur l’arbre de la machine.
Pour les pompes, la matrice de transmission et la source sont souvent identifie´es
expe´rimentalement pour eˆtre utilise´es dans des logiciels de simulation nume´rique. Peu
de travaux ont e´te´ entrepris dans le but de de´terminer la matriceMm, prenant en compte
le couple dynamique et la vitesse dynamique.
10.7 Installation hydroe´lectrique
10.7.1 Mode´lisation
Un mode`le simple d’une installation hydroe´lectrique est propose´ dans la figure 10.6 en
utilisant les composants pre´sente´s dans les paragraphes pre´ce´dents. L’inte´reˆt de ce mode`le
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monodimensionnel ne re´side pas dans une description pre´cise des phe´nome`nes physiques
locaux, car ils sont trop complexes notamment dans le diffuseur (tri-dimensionnels).
Cependant, pour autant que l’on puisse conside´rer le syste`me hydraulique comme un
syste`me line´aire, cette mode´lisation peut apporter une bonne compre´hension du com-
portement dynamique global de l’installation.
p






Fig. 10.6 – Mode`le simple d’une installation hydraulique
Deux types de fre´quences jouent un roˆle important dans le comportement dynamique :
1. Fre´quences d’excitation a` charge partielle. L’installation hydraulique est expose´e
a` l’excitation naturelle de la turbine. La figure 16.4 montre un spectre d’amplitude
typique de l’excitation mesure´e a` l’entre´e de la baˆche spirale. On remarque la
pre´sence d’une fre´quence pre´ponde´rante, correspondant a` la fre´quence de pre´cession
de l’e´coulement au sein du diffuseur, et ses harmoniques,
2. Fre´quences propres de l’installation hydraulique. Comme chaque syste`me dyna-
mique, l’installation hydraulique est caracte´rise´e par des modes propres. A chacun
des ces modes vibratoires correspond une fre´quence propre (§10.7.2).
Si une de ces fre´quences d’excitation est proche d’une fre´quence de re´sonance de l’ins-
tallation, la re´ponse dynamique de l’installation peut donner lieu a` des fluctuations im-
portantes de pression et de de´bit-volume.
10.7.2 Exemple de calcul
Nous emploierons la me´thode des matrices de transfert pour calculer les fluctuations
hydrauliques a` l’entre´e de la baˆche spirale.





























































repre´sentent l’excitation naturelle de la turbine, qui est suppose´e eˆtre localise´e




sont les fluctuations a` l’entre´e




celles a` l’entre´e du bassin aval.
Avec les conditions aux limites p
A
= 0 et p
E


















Dans la litte´rature concerne´e, il est en ge´ne´ral suppose´ que q
s
= 0 et que l’excitation
p
s





Les re´ponses dynamiques se calculent facilement aux limites de chaque composant,














Cette approche est applique´e a` une installation hydraulique sans pertes. Les di-
mensions sont comparables a` celles de la plate-forme d’essai utilise´e pour la partie
expe´rimentale (figure 16.1). Elles se trouvent dans le tableau 10.1.
La figure 10.8 montre les spectres de pression acoustique, calcule´s a` la sortie de la
roue. Elles sont rendues non dimensionnelles par division par l’amplitude de la pression
acoustique de la source p
s
. Cette source de pression e´met un bruit blanc (amplitude
constante sur toute la plage de fre´quence), ce qui permet de faire ressortir les fre´quences
propres du syste`me hydraulique. Quelques observations sont re´sume´es ci-dessous.
• Dans les figures 10.8.a et b, on observe les fre´quences propres de l’installation. En
fonction de la longueur, en particulier de la conduite force´e, la premie`re fre´quence
propre peut se trouver dans la plage de l’excitation naturelle ou de ses premiers
harmoniques.
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Conduite force´e + roue Diffuseur avec torche Diffuseur sans torche
M2bM2aM1 M3i M3iiM4
n◦ ` d a ` d a ` d a
a 80 0.5 1300 1 0.55 500 2 0.65 1000
b 50 0.5 1300 1 0.55 500 2 0.65 1000
c 50 0.5 1300 1 0.55 100 2 0.65 1000
d 50 0.5 1300 1 0.55 40 2 0.65 1000
Unite´s : longueur ` = [m], diame`tre d = [m], ce´le´rite´ a = [m/s]
Tab. 10.1 – Parame`tres relatifs aux diffe´rentes configurations calcule´es
• Dans les figures 10.8.c et d, la torche est mode´lise´e par une ce´le´rite´ a, tre`s basse.
Les fre´quences propres peuvent eˆtre re´pertorie´es en deux cate´gories :
– les fre´quences associe´es a` l’oscillation de masse de la masse d’eau dans le diffuseur
contre le volume souple de la torche,
– les fre´quences associe´es a` la conduite force´e, en supposant que celle-ci constitue
presque la longueur totale de l’installation. Plus la conduite force´e est longue
par rapport a` la longueur du diffuseur `d, moins ce type de fre´quences propres
de´pend de `d.
Les fre´quences propres associe´es a` l’oscillation de masse deviennent rapidement
plus petites si la compliance de la torche augmente (c :±50Hz et d :±19Hz +
harmoniques).
10.7.3 Installation e´quipe´e d’un syste`me d’admission d’air
Une solution passive a` la proble´matique des oscillations hydrauliques consiste a` in-
jecter un de´bit d’air constant dans le diffuseur. Cette ope´ration revient a` changer la
compliance acoustique relative a` la torche (figure 10.2).
De cette manie`re, le comportement dynamique de l’installation peut eˆtre modifie´
pour que les fre´quences propres associe´es a` l’oscillation de masse soient en dehors d’une
fre´quence de l’excitation naturelle de la turbine. Or, cette me´thode ne donne pas tou-
jours le re´sultat escompte´. Comme mentionne´ dans le paragraphe pre´ce´dent, la raison
pourrait en eˆtre que l’excitation naturelle de la turbine est proche d’une fre´quence propre
associe´e a` la conduite force´e. Changer la compliance acoustique n’aura alors qu’une faible
influence sur ce type de fre´quences propres, comme illustre´ dans les figures 10.8.b, c et
d.
10.8 Conclusion
Dans ce chapitre, une mode´lisation d’une installation hydraulique est pre´sente´e. La















































































Fig. 10.8 – Pression acoustique a` la sortie de la roue relatif a` la pression d’excitation :
a., b. fre´quences propres “sans torche” c., d. fre´quences propres “avec torche”
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de l’installation, excite´e par un bruit blanc e´mis par une source de pression acoustique
au sein du diffuseur.
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Chapitre 11
Controˆle de la stabilite´ de
fonctionnement
11.1 Introduction
Le controˆle acoustique actif consiste a` atte´nuer un bruit geˆnant en lui superposant, a`
l’aide de sources secondaires dites actionneurs, un bruit de meˆme nature mais “oppose´”
[77, 95, 36, 114]. Le calcul de la commande des actionneurs se fait par l’interme´diaire
d’algorithmes permettant la minimisation d’un crite`re e´nerge´tique sur un ensemble de
capteurs d’erreur.
On a e´voque´ pre´ce´demment la proble´matique lie´e a` la stabilite´ de fonctionnement
des installations hydroe´lectriques. Les solutions propose´es a` l’heure actuelle peuvent
eˆtre qualifie´es de passives. L’ide´e centrale de ce travail de recherche est de re´duire les
fluctuations hydroacoustiques en exploitant le concept de controˆle actif.
La me´thodes des impe´dances et la me´thode des matrices de transfert sont deux for-
mulations diffe´rentes de la meˆme the´matique scientifique. La dernie`re est plus facile a`
implanter avec un langage de programmation. Cependant, la me´thode des impe´dances a
l’avantage de faciliter la compre´hension physique pour des re´seaux relativement simples.
Apre`s avoir utilise´ la me´thode des matrices de transfert dans le chapitre pre´ce´dent, nous
emploierons maintenant la me´thode des impe´dances.
Dans la section 11.2, le principe de fonctionnement est explique´. Ensuite, une in-
terpre´tation physique de l’action de la source secondaire est donne´e dans la section 11.3.
11.2 Principe du controˆle actif
De nombreuses e´tudes de´veloppe´es dans la litte´rature dans le domaine de l’acous-
tique ae´rienne ont permis d’expliciter le comportement de syste`mes de controˆle ac-
tif [76, 31, 105]. Ces e´tudes analytiques ont e´te´ entreprises en conside´rant les sources
d’excitations comme des composants line´aires. Elles peuvent donc eˆtre associe´es a` des
ge´ne´rateurs de The´venin (ou Norton). La figure 11.1 montre un sche´ma d’une installation
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hydroe´lectrique excite´e par :
a. un syste`me actif (figure 11.1.a). Les seules suppositions au niveau de sa nature,
c’est-a`-dire la re´alisation concre`te du syste`me actif, ressortent de cette figure :
(a) il s’agit d’une source externe ; elle est en paralle`le avec les composants de
l’installation hydraulique,
(b) l’endroit d’application ; elle agit a` la sortie de la roue Francis.
Ces suppositions seront commente´es et justifie´es plus loin dans le texte.
b. l’excitation naturelle lorsque la turbine fonctionne a` charge partielle comme pre´sen-
te´ dans la figure 11.1.b.
a+b. Le principe de superposition permet de calculer la re´ponse dynamique totale : la
pression acoustique a` la sortie de la roue de la turbine se calcule comme la somme
des contributions p
e,1
de l’excitation naturelle de la turbine et la contribution p
e,2
de la source secondaire externe.
a




conduite diffuseur exc. turbine conduite
+
b














conduite diffuseur exc. turbine
Fig. 11.1 – Sche´ma fonctionnel d’une installation hydraulique
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Calcul de la re´ponse fre´quentielle a` une excitation
La re´ponse dynamique a` l’entre´e de la baˆche spirale de la turbine peut eˆtre calcule´e a`
l’aide de composants discrets, tels que pre´sente´s dans le chapitre 9. Pour cela, la conduite
est divise´e en n tranches (figures 9.3 et 9.4). L’impe´dance de ses composants de´pend des
dimensions ge´ome´triques de la conduite et de la ce´le´rite´ d’onde :











L’impe´dance a` l’entre´e Za(x = 0) du tuyau se calcule a` l’aide de l’algorithme 1 en
fonction de (11.1), (11.2) et l’impe´dance Za(`) a` son autre extre´mite´. Cet algorithme
calcule l’impe´dance e´quivalente d’un enchaˆınement de masses acoustiques en paralle`le
avec des compliances acoustiques.
Algorithme 1 Calcul de l’impe´dance d’entre´e d’une conduite avec une impe´dance de
sortie Za(`) : Za(0) = Zconduite(Za(`), a, ρ, `, A, n)
Za ⇐ Za(`)
for i = 1 to n do






Avec cet algorithme, l’impe´dance e´quivalente ZB de la turbine et sa conduite force´e,






























Fig. 11.2 – Sche´ma fonctionnel e´quivalent d’une installation hydraulique
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Cette dernie`re e´quation exprime la pression acoustique p
e,2
ge´ne´re´e par la source
secondaire. On constate que p
e,2
est comple`tement controˆlable par l’ajustement de l’am-
plitude et de la phase de la source secondaire. Il est alors possible d’ajuster p
e,2
de












En amont de la source externe (turbine et conduite force´e), les fluctuations hydro-
acoustiques induites par l’excitation naturelle sont compense´es par celles induites par la
source secondaire. Ceci est illustre´ pour la pression acoustique a` l’entre´e de la baˆche p
eb
(figure 11.1), mais le raisonnement est ge´ne´ralement valable. La relation (11.6) entre p
eb















Zeq(1) est l’impe´dance e´quivalente de la conduite force´e et Zeq(1+2) ≡ ZB repre´sente
l’impe´dance e´quivalente de la turbine plus la conduite force´e.
11.3 Interpre´tation physique
Cette formulation permet de mieux comprendre l’action engendre´e par la contre-
excitation.
• La source secondaire parfaitement accorde´e provoque un court-cicuit acoustique :
une impe´dance nulle est impose´e a` l’endroit de l’excitation externe. De ce fait ce
syste`me peut eˆtre assimile´ a` une terminaison active assurant une parfaite re´flexion
de l’onde incidente.
L’appellation absorption acoustique active, souvent employe´e pour de´crire ces phe´-
nome`nes, est inade´quate : ce dispositif fonctionne sur le principe de la re´flexion et
non de l’absorption.
• L’approche permet d’e´liminer les fluctuations hydroacoustiques en amont de l’en-
droit d’implantation de l’excitation secondaire. En aval, les fluctuations de pression
et de de´bit-volume existent toujours. Il est montre´ en annexe A.3 pour un cas de
conduite uniforme que la caracte´ristique de la source secondaire de´pend de la source
primaire et du syste`me acoustique entre les deux sources.
Dans notre cas, la source secondaire agit directement sur ou pre`s de la source de
l’excitation naturelle. Dans la litte´rature, le terme controˆle a` la source est souvent
employe´ pour cela.
• Il de´coule du point pre´ce´dent que la contre-excitation doit eˆtre applique´e en aval
de la roue Francis (dans le diffuseur). Afin d’e´viter que la roue ne soit soumise a`
des fluctuations hydrauliques, elle doit se trouver en amont de la source secondaire.
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• Lors du fonctionnement optimal de la source secondaire, elle ne rayonne ni n’ab-
sorbe une puissance acoustique active puisque la pression acoustique a` cet endroit
est nulle. A une fre´quence donne´e, l’action de la source secondaire consiste a` chan-
ger les fluctuations hydroacoustiques a` l’emplacement de la source primaire pour
ainsi influencer la puissance acoustique active rayonne´e de cette dernie`re. En termes
simples, si la pression acoustique est nulle au niveau de la source primaire (exci-
tation naturelle), elle n’a pas de charge et, par conse´quent, elle ne fournit pas de
travail au reste du circuit hydraulique [77].
11.4 Conclusion
Dans ce chapitre, une mode´lisation de l’installation hydraulique et du syste`me d’exci-
tation est pre´sente´e. Bien qu’il s’agisse d’une mode´lisation globale et simple, elle permet
de comprendre le roˆle d’une injection de de´bit dans le me´canisme de re´duction des fluc-
tuations hydrauliques au sein de l’installation hydraulique.
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Troisie`me partie




La mode´lisation d’une installation hydroe´lectrique, y compris l’excitation naturelle de
la turbine et une contre-excitation ge´ne´re´e par une source acoustique externe, a permis
d’expliquer le principe de fonctionnement d’un syste`me de controˆle actif pour re´duire des
fluctuations hydroacoustiques (§11.2). Dans cette partie, nous nous concentrerons sur le
de´veloppement d’un tel syste`me actif et son application sur une plate-forme d’essais
incluant un mode`le re´duit de turbine Francis.
Organisation de cette partie
Un composant cle´ de cette approche est la source hydroacoustique, indispensable
pour ge´ne´rer la contre-excitation. Le choix de cette source, un actionneur hydraulique
spe´cifique, fait l’objet du chapitre 12.
Une commande adapte´e pour cet actionneur est esquisse´e dans le chapitre 13 et
de´taille´e aux chapitres 14 et 15.
Le syste`me de controˆle actif ainsi mis au point est teste´ sur un mode`le re´duit d’une
turbine Francis. Les re´sultats sont discute´s dans le chapitre 16.
En se basant sur l’expe´rience acquise lors des essais, le chapitre 17 indique quelques
voies pour ame´liorer le syste`me de controˆle actif, aussi bien au niveau du concept





Choix de l’actionneur hydraulique
12.1 Introduction
Bien que la physique des phe´nome`nes ae´ro- et hydroacoustiques repose principalement
sur les meˆmes bases, les e´le´ments critiques sont tre`s diffe´rents.
D’abord, l’amplitude absolue de la pression acoustique, tant en valeur absolue que
relative a` la pression atmosphe´rique, est tre`s petite pour un bruit ae´rien. Un simple haut-
parleur suffit comme source secondaire pour ge´ne´rer un “contre-bruit” afin d’atte´nuer le
bruit d’une source primaire. Dans le cas des machines hydrauliques par contre, l’ampli-
tude de la pression acoustique absolue et relative a` la pression moyenne locale est plus
importante.
Ceci implique la ne´cessite´ de disposer d’un actionneur adapte´. Dans ce chapitre, nous
nous attarderons sur le choix d’un tel actionneur.
12.2 Crite`res de choix
La ge´ne´ration de la contre-excitation est un e´le´ment central dans le concept du
controˆle actif. Diffe´rents types d’actionneurs hydrauliques sont imaginables : le choix
final de´pend des crite`res dicte´s par l’application.
1. Les amplitudes de la pression et du de´bit-volume acoustiques peuvent atteindre
quelques pourcents de l’e´nergie massique et du de´bit nominal de la turbine. Les
fluctuations en jeu sont donc conside´rables, surtout si on compare a` celles que l’on
observe dans des syste`mes d’hydraulique de puissance et des applications ae´ro-
acoustiques. Il est donc ne´cessaire de disposer d’un actionneur suffisamment puis-
sant qui peut ge´ne´rer un signal acoustique du meˆme ordre de grandeur.
2. Un deuxie`me crite`re est la signature spectrale de l’excitation naturelle de la turbine.
Dans notre cas, l’excitation naturelle est souvent tre`s pe´riodique, caracte´rise´e par
la pre´sence d’une fre´quence fondamentale et quelques harmoniques supe´rieurs.
3. Le type d’actionneur joue un roˆle pre´ponde´rant dans le choix du re´gulateur qui le
pilote. Les caracte´ristiques de la commande, telles que la nature de l’algorithme,
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les performances dynamiques, . . . en de´pendent directement.
4. Du point de vue de la conception me´canique, l’actionneur doit eˆtre robuste et
facilement re´alisable.
5. Le couˆt e´conomique qu’entraˆıne l’utilisation de l’actionneur doit eˆtre le plus petit
possible, et ceci a` plusieurs niveaux :
• e´nergie ne´cessaire pour ge´ne´rer la contre-excitation,
• conse´quences sur le fonctionnement de l’installation, par exemple le rendement
de la machine,
• couˆt d’installation et d’entretien.
12.3 Actionneurs hydrauliques
12.3.1 Syste`me a` piston
L’e´quivalent d’un haut-parleur serait un piston monte´ en paroi de la conduite (figure
12.1). Un tel dispositif a des avantages et des inconve´nients.
Avantages
• Cette source permet de ge´ne´rer un signal ayant un contenu spectral continu dans
une certaine bande passante de fa a` fc [Hz].
Inconve´nients
• Pour pouvoir ge´ne´rer un signal acoustique suffisant (§12.2), les dimensions du dis-
positif peuvent devenir conside´rables, ce qui risque de limiter la fre´quence de cou-
pure fc a` des trop basses fre´quences. Le de´bit-volume fluctuant ge´ne´re´ q = Ax˙ est
directement proportionnel a` l’aire A et a` la vitesse de de´placement x˙ du piston.
• Une partie importante de l’e´nergie est de nature non active, ne´cessaire pour faire
fonctionner cet actionneur :
– l’e´nergie re´active pour acce´le´rer et de´ce´le´rer la masse du piston,
– l’e´nergie ne´cessaire pour vaincre les pertes par frottement afin de garantir l’e´tan-
che´ite´ entre le piston et son encastrement.
Cette e´nergie implique le besoin d’un moteur puissant et a une conse´quence directe
sur le couˆt de ge´ne´ration de la contre-excitation.
12.3.2 Injection d’un de´bit d’eau module´
Une excitation peut eˆtre re´alise´e par injection d’un de´bit d’eau module´ [52]. Il suffit
de mettre une vanne entre un re´servoir d’eau en surpression par rapport a` la pression de
ligne a` l’endroit de l’injection. La modulation du de´bit est obtenue graˆce au pilotage de
l’angle d’ouverture de la vanne. Il est e´galement possible de soutirer un de´bit d’eau au
lieu de l’injecter.
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Modulation par une vanne oscillante
La modulation du de´bit d’eau injecte´ est re´alise´e par une vanne qui oscille avec une
certaine amplitude autour d’une ouverture moyenne (figure 12.2). Le de´bit injecte´ de´pend
directement de la section de passage instantane´e.
Avantages
• Cette source permet de ge´ne´rer un signal ayant un contenu spectral continu dans
une certaine bande passante de fa a` fc [Hz].
• L’e´nergie re´active ne´cessaire est plus basse qu’avec un syste`me a` piston. En effet,
l’obturateur est devenu un e´le´ment de re´glage : il ne re`gle que la section de pas-
sage. Le de´bit-volume injecte´ de´pend de la diffe´rence de pression aux bornes de
l’obturateur. En ajustant cette pression diffe´rentielle, il est donc possible d’obtenir
le meˆme de´bit-volume dynamique avec un obturateur de dimensions plus petites
que celles d’un syste`me a` piston. La fre´quence de coupure fc peut eˆtre plus e´leve´e,
puisqu’il y a moins d’e´nergie re´active en jeu.
• La construction me´canique est simple et robuste.
Inconve´nients
• La relation entre le de´bit d’excitation et l’angle d’ouverture n’est pas force´ment
line´aire. Par contre, cela peut eˆtre re´solu par une ge´ome´trie adapte´e de l’obturateur
ou compense´ par un syste`me de commande ade´quat.











Fig. 12.2 – Injection d’un de´bit d’eau mo-
dule´
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Modulation par une vanne rotative
La modulation du de´bit d’eau injecte´ est re´alise´e par une vanne rotative. Il s’agit
grosso modo d’une vanne a` bille (figure 12.5) qui tourne a` une vitesse donne´e. Elle
module le de´bit injecte´ a` deux fois sa fre´quence de rotation. Nous mentionnons ci-dessous
brie`vement les inconve´nients et avantages de ce type d’actionneur. Dans la section 12.4,
cet actionneur est discute´ plus en de´tail.
Avantages
• Seule une petite partie de l’e´nergie e´lectrique ne´cessaire est de nature re´active.
• La construction me´canique est simple et robuste.
Inconve´nients
• Cet actionneur permet de ge´ne´rer un signal pe´riodique dont une seule fre´quence
est pilotable.
• La relation entre le de´bit d’excitation et l’angle d’ouverture n’est pas line´aire. Par
contre, cela peut eˆtre re´solu par une ge´ome´trie adapte´e de l’obturateur.
• Un syste`me annexe est ne´cessaire pour assurer une diffe´rence de pression aux bornes
de l’obturateur.
12.3.3 Injection d’un de´bit d’air module´
Une autre approche imaginable pour controˆler la stabilite´ d’une installation hy-
droe´lectrique consiste a` injecter un de´bit d’air module´ dans le diffuseur de la turbine.
Dans ce cas, on agit de manie`re dynamique sur la compliance de la torche, et donc sur
la caracte´ristique dynamique du diffuseur. Ceci est illustre´ dans la figure 12.3, ou` le dif-
fuseur est repre´sente´ par un oscillateur simple : masse acoustique — compliance, mais






Fig. 12.3 – Mode`le simple d’une installation hydraulique avec injection d’air
En pratique, cette me´thode est difficilement re´alisable car l’air injecte´ se regroupe au
sein du tourbillon. Il se forme une grande torche au milieu du coˆne, tre`s similaire a` celle
obtenue avec une admission d’air constante a` travers l’ogive de la roue. Apre`s l’arreˆt de
l’injection d’air, la vapeur est e´vacue´e progressivement par l’e´coulement. Dans le but de
controˆler de la stabilite´ d’une turbine Francis cette approche n’est donc pas utilisable :
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on controˆle la quantite´ d’air entrant dans le diffuseur mais pas la quantite´ d’air e´vacue´e
par l’e´coulement.
12.4 Choix de l’actionneur
Notre choix s’est porte´ sur un actionneur de type vanne rotative cre´ant la contre-
excitation par injection d’un de´bit module´ dans le coˆne du diffuseur de la turbine.
1. Sa nature rotative limite l’action de l’actionneur a` une seule fre´quence, de´ter-
mine´e par la vitesse de rotation. Heureusement, l’excitation naturelle est sou-
vent tre`s pe´riodique et caracte´rise´e par la pre´sence d’une fre´quence fondamentale
pre´ponde´rante et de quelques harmoniques supe´rieurs (figure 16.4). De ce fait, si
l’actionneur agit a` cette fre´quence particulie`re, la stabilite´ de fonctionnement de la
turbine peut eˆtre ramene´e a` un seuil acceptable.
Les autres actionneurs pouvant ge´ne´rer une contre-excitation (plus) large bande,
ont un le´ger avantage dans le mesure ou` il serait plus facile d’intervenir e´galement
au niveau des harmoniques supe´rieurs. Cependant, vouloir re´duire e´galement les
harmoniques supe´rieurs repre´sente un couˆt e´nerge´tique supple´mentaire qui peut
s’ave´rer trop important relativement au gain en stabilite´ de fonctionnement.
2. Energe´tiquement, ce type d’actionneur demande peu de ressources au niveau de
l’entraˆınement. Effectivement, le moteur e´lectrique doit simplement entretenir une
vitesse de rotation quasi constante. Il y a donc tre`s peu de puissance e´lectrique
re´active en jeu, ne´cessaire pour acce´le´rer et de´ce´le´rer l’obturateur.
L’e´nergie pour vaincre les forces de frottement entre l’obturateur et son encastre-
ment est e´galement petite du fait qu’il n’est pas ne´cessaire d’assurer l’e´tanche´ite´
entre les deux.
3. L’actionneur permet de ge´ne´rer une excitation hydraulique suffisamment puissante.
La densite´ de puissance est parmi les plus e´leve´es des actionneurs pre´sente´s : les
dimensions de l’excitatrice restent petites parce que le travail1 est fait par l’eau
injecte´e et non par le de´placement d’une pie`ce me´canique.
4. Ce type d’actionneur ne´cessite une commande spe´cifique moins conventionnelle.
Le syste`me ne permet pas de suivre des phe´nome`nes rapides, telle que des re´gimes
transitoires. Cette proble´matique est pre´sente´e dans le chapitre 15. Cependant,
nous visons les re´gimes d’oscillations e´tablis pour lesquels l’actionneur est tout a`
fait adapte´. En plus, le re´gulateur utilise´ (chapitre 13) ne ne´cessite aucun mode`le
dynamique de l’installation hydraulique ni du syste`me d’excitation. Un tel mode`le
n’est souvent pas trivial a` obtenir (chapitre 10).
5. La conception me´canique de l’actionneur est robuste et simple. Ceci n’est pas
seulement vrai pour la partie me´canique (la vanne), mais c’est e´galement valable
pour l’entraı^nement e´lectrique. Effectivement, il s’agit d’un moteur standard
1dans le sens force x de´placement
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a` courant alternatif avec une vitesse de rotation variable graˆce a` un variateur
de fre´quence. La simplicite´ de construction et l’utilisation d’e´le´ments standard a
e´galement une influence favorable au niveau du couˆt de fabrication.
De plus, cette robustesse est e´galement importante par rapport a` l’installation d’un
tel engin dans une centrale hydroe´lectrique ou` les mesures de se´curite´ sont tre`s
strictes.
12.5 Description de l’actionneur
L’excitatrice (figure 12.4) est constitue´e d’un circuit exte´rieur a` la turbine hydrauli-
que. Une pompe d’injection (P) soustrait un de´bit d’eau qui est a` nouveau injecte´ dans
la turbine de manie`re pulse´e. La modulation du de´bit est obtenue graˆce a` un obturateur
rotatif (RV), pre´sente´ dans la figure 12.5, entraˆıne´ par un moteur a` vitesse variable (M).
Un tour du moteur e´lectrique correspond donc a` deux pe´riodes du de´bit acoustique.
Un accumulateur a` air (A) de´couple dynamiquement la pompe d’injection — et donc
e´galement le circuit d’essai — de l’actionneur. Le de´bit moyen d’excitation est mesure´
par un compteur d’eau (Q).
L’amplitude de l’excitation est ajuste´e par le re´glage du de´bit moyen d’excitation,
a` l’aide d’une vanne de re´glage (CV) a` l’entre´e de l’accumulateur. L’angle d’ouverture
de cette vanne est pilotable par le biais d’un servomoteur. Une autre manie`re de pi-







Fig. 12.4 – Sche´ma de l’actionneur hydraulique Fig. 12.5 – Obturateur de
la vanne rotative
Cet ensemble constitue l’excitatrice, dont quelques caracte´ristiques techniques sont
re´sume´es ci-dessous.
• ale´sage de l’obturateur φ80mm
• raccords souples en caoutchouc
• moteur AC de 4 kW
• variateur de fre´quences Reliance Electric




Afin de pouvoir ge´ne´rer une contre-excitation a` l’excitation naturelle induite par la
turbine, il est indispensable de disposer d’un actionneur hydraulique ade´quat. Sur la
base de plusieurs crite`res, le choix d’un actionneur a` vanne rotative a e´te´ discute´.
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Chapitre 13
De´veloppement d’un re´gulateur [9]
13.1 Introduction
Apre`s le choix d’un actionneur rotatif dans le chapitre 12, le deuxie`me e´le´ment cle´
est le re´gulateur ne´cessaire pour son pilotage.
Ce chapitre de´bute avec la pre´sentation de la constitution ge´ne´rale de l’algorithme
de commande (§13.2). Les diffe´rentes e´tapes de l’approche y sont esquisse´es. Elles seront
plus de´taille´es dans les chapitres 14 et 15.
Une se´rie d’essais de de´veloppement a e´te´ effectue´e sur la plate-forme 4 de l’IMHEF-
LMH en vue d’essais plus e´tendus sur un mode`le re´duit de turbine Francis. Le but prin-
cipal consiste a` imple´menter et tester le re´gulateur. Dans la section 13.4, le dispositif
expe´rimental est pre´sente´ brie`vement.
13.2 Constitution ge´ne´rale du re´gulateur
13.2.1 Particularite´ d’un actionneur rotatif
Rappelons qu’en acoustique ae´rienne, la consigne de pilotage d’un haut-parleur est
proportionnelle a` la contre-excitation ge´ne´re´e, au moins dans la plage de fre´quence
d’inte´reˆt.
Par contre, pour l’actionneur rotatif, c’est la fre´quence de modulation de la contre-
excitation qui est proportionnelle au signal de pilotage, dans ce cas une consigne de
vitesse de rotation. Nous avons donc un syste`me qui fonctionne comme un oscillateur
controˆle´ en tension1, sauf que :
• la contre-excitation n’est pas sinuso¨ıdale, mais riche en harmoniques,
• l’amplitude de la contre-excitation de´pend globalement de la diffe´rence de pression
aux bornes de la vanne : la pression dans l’accumulateur et la pression dans la
1anglais: VCO = Voltage Controlled Oscillator ; la relation entre la consigne x et le signal de sortie
y s’e´crit : y = A cosxt, ou l’amplitude A est constante
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turbine a` l’endroit d’injection. Elle de´pend des parame`tres de fonctionnement de
la turbine.
Des composants de type VCO sont souvent utilise´s dans des syste`mes ou` la phase d’un
signal doit eˆtre pilote´e. Ceci est souvent re´alise´ a` l’aide d’une boucle a` verrouillage de
phase2, dont il existe de nombreuses implantations analogiques aussi bien que nume´riques
[27]. Dans le cadre de cette the`se, une implantation spe´cifique a e´te´ de´veloppe´e (chapitre
14).
13.2.2 Constitution ge´ne´rale
Comme explique´ auparavant, l’excitation naturelle de la turbine a en ge´ne´ral un
composant spectral pre´ponde´rant a` la fre´quence de pre´cession de l’e´coulement au sein
du diffuseur. D’autre part, le syste`me d’excitation ge´ne`re une fluctuation dont seule la
fre´quence fondamentale est pilotable et accorde´e a` la fre´quence de pre´cession. Les deux
excitations a` cette fre´quence peuvent eˆtre repre´sente´es par des phaseurs.
Im
Re
Fig. 13.1 – Phaseurs associe´s a` l’excitation
naturelle et a` la contre-excitation
















Fig. 13.2 – Battements ge´ne´re´s par deux
sources hydroacoustiques
Si la pulsation des deux phaseurs diffe`re le´ge`rement, un phe´nome`ne de battements
s’installe. La figure 13.2 montre ces battements, ge´ne´re´s a` l’aide de deux sources hydro-
acoustiques, mesure´s sur la boucle pf4.
Le re´gulateur doit piloter le phaseur de la contre-excitation de manie`re a` minimiser
les fluctuations pulsantes globales. Pour cela, deux taˆches doivent eˆtre accomplies.
1. La contre-excitation doit eˆtre synchronise´e en fre´quence et en phase avec l’ex-
citation naturelle. Cette synchronisation permet d’imposer une phase relative
constante entre les deux excitations. On distingue les e´tapes suivantes :
(a) de´tection de la fre´quence pre´ponde´rante de la perturbation,
(b) ajustement de la vitesse de rotation moyenne de la vanne rotative a` cette
fre´quence,
2anglais: PLL = Phase Locked Loop
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(c) mesure de la diffe´rence de phase relative entre la contre-excitation et l’exci-
tation naturelle de la machine hydraulique,
(d) verrouillage de la phase relative en modifiant le´ge`rement la vitesse de la vanne
rotative autour de sa vitesse de rotation moyenne,
En synchronisant ainsi l’excitation naturelle avec la contre-excitation, l’amplitude
des fluctuations de pression pulsantes dans l’installation hydraulique devrait rester
a` un niveau constant pour un de´bit d’excitation donne´.
2. La deuxie`me taˆche est la minimisation de la re´sultante des deux excitations.
(a) La phase relative e´tant verrouille´e et constante, elle doit eˆtre adapte´e pour que
la contre-excitation se trouve en opposition de phase par rapport a` l’excitation
naturelle.
(b) Un dernier parame`tre a` controˆler est l’amplitude de la contre-excitation, qui
de´pend directement du de´bit d’excitation. Le re´gulateur doit pouvoir optimi-
ser ce de´bit d’excitation.
Le re´gulateur consiste donc en deux boucles imbrique´es. La premie`re prend soin de la
synchronisation et s’exe´cute le plus rapidement possible. Autour de cette boucle, un
processus d’optimisation plus lent identifie les parame`tres optimaux du syste`me d’exci-
tation.





















Fig. 13.3 – Sche´ma fonctionnel de la strate´gie de commande
13.2.3 Synchronisation
L’excitation naturelle pulsante (§4.3) et la contre-excitation ne sont pas directement
mesurables dans la machine :
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• Le signal accessible dans une machine est la somme vectorielle de ces deux excita-
tions. Il n’existe pas une mesure facile pour les dissocier.
• On ne mesure qu’une re´ponse dynamique aux excitations a` un certain endroit et
non pas l’excitation meˆme.
Pour contourner le proble`me, nous allons mesurer des signaux synchrones avec le champ
pulsant d’un coˆte´ et la contre-excitation de l’autre :
• Pour la contre-excitation, ce signal est facile a` obtenir en mettant un capteur
optique sur l’arbre de l’obturateur de la vanne. Ainsi, une impulsion est ge´ne´re´e
pour chaque ouverture de l’obturateur.
• Pour le champ pulsant, nous partons de l’hypothe`se que la phase relative entre le
champ pulsant et le champ tournant dans le coˆne du diffuseur ne change pas ou au
pire change suffisamment lentement. Cela permet de prendre le champ tournant
comme signal de re´fe´rence.
La synchronisation par rapport au champ tournant, et non pas au champ pulsant, est
pre´fe´rable car l’injection d’un de´bit module´ par l’excitatrice agit sur le champ pulsant et
non (ou peu) sur le champ tournant [77]. Le phe´nome`ne physique de re´fe´rence est donc
toujours pre´sent, ce qui garantit une estimation correcte de la fre´quence de pre´cession
et de sa phase. Ceci ne serait pas le cas si les fluctuations pulsantes avaient e´te´ prises
comme re´fe´rence, parce qu’elles de´pendent de la contre-excitation.
13.2.4 Minimisation des fluctuations hydrauliques
La synchronisation permet d’imposer une phase relative constante entre les deux
signaux. Le de´phasage optimal pour lequel les fluctuations hydroacoustiques au sein de
l’installation sont minimales, n’est malheureusement pas connu :
• Comme le de´phasage entre le champ tournant et le champ pulsant n’est pas connu
a priori, il n’est donc pas garanti que le de´phasage entre l’actionneur rotatif et le
champ pulsant soit optimal.
• La position angulaire du capteur qui de´livre le top par ouverture de la vanne peut
eˆtre choisi arbitrairement.
C’est pourquoi un algorithme d’optimisation est ne´cessaire pour optimiser :
1. le de´phasage supple´mentaire a` ajouter,
2. l’amplitude de la contre-excitation. Cette amplitude est re´gle´e en ajustant l’angle
d’ouverture d’une vanne de controˆle qui se trouve dans le circuit de l’excitatrice.
13.2.5 Implantation
L’implantation de la synchronisation et l’algorithme d’optimisation font l’objet des
chapitres 14 et 15.
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13.3 Aspect mate´riel et logiciel du re´gulateur
Le choix du mate´riel pour implanter un re´gulateur de laboratoire est influence´ par
les spe´cifications suivantes. Le syste`me doit eˆtre
• flexible,
• suffisamment performant (rapidite´ d’exe´cution),
• permettre un temps de de´veloppement acceptable.
Pour cette raison, la re´gulation est re´alise´e a` l’aide d’un ordinateur personnel e´quipe´
d’une carte d’acquisition multifonction (entre´es/sorties analogique et digitales) AT-MIO-
16XE-10 de la compagnie National Instruments, aise´ment programmable avec le logiciel
LabVIEW
Cet environnement de de´veloppement performant permet de cre´er et d’utiliser des ins-
truments virtuels, par exemple un analyseur, un ge´ne´rateur de fonctions ou un re´gulateur
PID. LabVIEW est un langage totalement graphique : la programmation se fait a` l’aide
d’icoˆnes que l’utilisateur manipule. Plusieurs librairies de fonctions sont a` la disposition
de l’utilisateur et couvrent des domaines tels que :
• fonctions mathe´matiques
• traitement du signal
• pilotes pour nombre de syste`mes d’acquisition
• acquisition de donne´es
13.4 Essais de de´veloppement du re´gulateur
13.4.1 Objectifs
Les objectifs de ces essais de de´veloppement sur la plate-forme 4 consistent a`
• e´laborer et ve´rifier le fonctionnement correct de l’algorithme de pilotage choisi,
• e´valuer les performances du re´gulateur en termes de rapidite´ de convergence, de
stabilite´, . . . ,
• montrer l’efficacite´ d’un syste`me de controˆle actif pour la re´duction des fluctuations
hydrauliques.
13.4.2 Dispositif expe´rimental
Le montage utilise´ pour les essais se compose principalement d’un conduit de section
circulaire de diame`tre 100mm. Ce circuit est e´quipe´ de deux sources hydroacoustiques.
L’une appele´e source primaire, servira a` e´mettre l’excitation hydraulique suppose´e in-
de´sirable tandis que l’autre, la source secondaire e´mettra la contre-excitation. Le but est
de re´duire au maximum les effets de la source primaire par la commande de l’action de
la source secondaire.
Chacune de ces sources est une excitatrice hydraulique de type vanne rotative, ayant
une section de passage diffe´rente. La figure 13.4 montre le montage des deux sources sur
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l’installation :
• a` droite : la petite excitatrice, avec un ale´sage φ17mm, utilise´e comme source
primaire,
• a` gauche : la grande excitatrice (ale´sage φ80mm) qui prend le roˆle de source se-
condaire.
Remarquons que les fluctuations hydrauliques naturelles a` charge partielle de la petite
pompe-turbine de la plate-forme n’e´taient pas suffisamment importantes pour servir de
source primaire.
Du point de vue de la mesure, deux capteurs de pression dynamique sont installe´s
sur la boucle d’essais :
• un capteur de pression, mesurant la pression acoustique a` l’entre´e de l’accumula-
teur de la petite vanne rotative (source primaire), pour jouer le roˆle du “champ
tournant” dans le coˆne du diffuseur d’une turbine Francis.
• un capteur de pression, qui se situe sur le conduit entre les deux sources. Cette
mesure joue le roˆle du “champ pulsant” dans le diffuseur et constitue le signal
d’erreur du processus d’optimisation des parame`tres du re´gulateur.
Ces capteurs de pression sont de type pie´zoe´lectrique. Leur signal est conditionne´ par un
amplificateur de charge qui de´livre un signal -10/+10V.
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Fig. 13.4 – Montage expe´rimental sur la boucle PF4 du LMH
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Chapitre 14
Implantation du re´gulateur :
synchronisation
14.1 Introduction
Afin de synchroniser l’actionneur avec l’excitation naturelle de la turbine, la mesure
rapide et pre´cise du de´phasage entre le champ tournant et une impulsion donne´e par
cycle d’ouverture de la vanne rotative s’impose. Dans les paragraphes suivants, nous
pre´sentons une me´thode dans ce but. L’objectif consiste a` piloter l’actionneur pour qu’il
soit capable de se recaler en fre´quence et en phase avec la fre´quence fondamentale du
champ tournant.
Nous pouvons de´composer le proble`me afin de mieux discerner les difficulte´s inhe´ren-
tes a` la de´termination de chacun de ces parame`tres. La synchronisation en fre´quence et
en phase respectivement dans les paragraphes 14.2 et 14.3.
Dans la section 14.4, les re´sultats expe´rimentaux relatifs a` la synchronisation sont
discute´s.
14.2 Synchronisation en fre´quence
14.2.1 Constitution ge´ne´rale
Pour e´tablir cette proce´dure de de´tection de fre´quence, nous nous sommes base´s sur
le principe de poursuite des passages par ze´ro.
Le signal a` traiter est pe´riodique, caracte´rise´ par une fre´quence fondamentale et
ses harmoniques. On cherche a` estimer cette fre´quence fondamentale fff . Il s’agit en
fait de proce´der a` une estimation des instants ti0 correspondant aux passages par ze´ro,
sur les alternances positives. L’estimation de la fre´quence fondamentale s’effectue alors
directement en posant fff = 1/T avec T = t
i
0 − ti−10 .
Ce de´tecteur de fre´quence est constitue´ essentiellement d’un e´chantillonneur, d’un
filtre passe-bas, d’un de´tecteur de ze´ro et d’un estimateur des instants ti0. Le de´tecteur
de fre´quence pre´sente´ ici fonctionne selon le sche´ma repre´sente´ dans la figure 14.1.
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passe-bas
Filtre Détecteur




Fig. 14.1 – Estimation de la fre´quence d’un signal pe´riodique
14.2.2 Acquisition des donne´es
Aspects mate´riel et logiciel
Bien que LabView constitue un environnement d’acquisition de donne´es performant
sur PC, il ne permet pas d’implanter des boucles de re´glage tre`s rapides. L’ordinateur
utilise´ (pentium90, Windows 95 et LabView 4.0 ) permet d’exe´cuter la boucle de re´glage
approximativement une dizaine de fois par seconde.
L’ordinateur est assez performant pour effectuer le pilotage, qui ne ne´cessite pas
un temps de re´ponse tre`s rapide afin de verrouiller la phase relative. Effectivement, si la
vitesse de rotation de la vanne rotative est proche de la pre´cession, le de´phasage s’effectue
lentement. Or, l’enregistrement en paralle`le des mesures ralentit la vitesse de l’exe´cution
du re´gulateur jusqu’a` influencer le´ge`rement les re´sultats de manie`re ne´gative.
Echantillonnage
La mesure des pressions acoustiques associe´es au champ tournant est faites sur au
moins deux signaux temporels de pression pris sur une meˆme section transversale circu-
laire du coˆne du diffuseur. Nous supposons que les capteurs sont re´partis uniforme´ment.
Par exemple pour quatre capteurs, leur position est repre´sente´e dans la figure 16.3
(c1 . . . c4). Ainsi, les champs tournant et pulsant dans le domaine temporel se calculent
comme suit :
pp(k) = (p1(k) + p2(k) + p3(k) + p4(k)) /4 (14.1)
pt(k) = p1(k) − pp(k) (14.2)
La fre´quence de pre´cession de l’e´coulement en rotation sur mode`le re´duit est typiquement
comprise entre 3 et 6Hz.
Ce signal d’entre´e, que l’on note y(t), est e´chantillonne´ a` la fre´quence fs = 1/Ts.
Ainsi, a` l’instant tk, il s’e´crit :
y(tk) = y(k Ts) = y(k)
En re`gle ge´ne´rale, on prend fs dix fois supe´rieure a` la plus haute fre´quence a` laquelle on
est inte´resse´. Une fre´quence d’e´chantillonnage de 128, 256 ou 512Hz est donc largement
suffisante.
Implantation
Afin de pouvoir de´terminer le passage par ze´ro de manie`re pre´cise, nous utilisons un
buffer circulaire (figure 14.2), rempli en taˆche de fond par la carte d’acquisition via un
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acce`s direct a` la me´moire vive (DMA). Le transfert des donne´es a` notre application et
leur traitement (calculs, rafraˆıchissement de l’e´cran, en particulier les graphiques) est
relativement couˆteux en temps d’exe´cution. L’astuce consiste a` transfe´rer ces donne´es
par paquets de n mesures au lieu de les transfe´rer une par une. De cette manie`re, la
fre´quence d’e´chantillonnage reste e´leve´e tout en pre´servant une vitesse d’exe´cution de





Fig. 14.2 – Principe de fonctionnement d’un buffer circulaire
Remarquons qu’il est pre´fe´rable que le nombre n soit aussi petit que possible. Ef-
fectivement, les donne´es sont transfe´re´es au programme au moment ou` n donne´es sont
disponibles. Il y a donc un petit retard dans la lecture des donne´es de n/fs secondes. Ceci
a peu d’importance vu le caracte`re adaptatif du re´gulateur, qui optimisera la consigne
du de´phasage.
Le nombre n doit eˆtre de´termine´ expe´rimentalement. Ceci se fait facilement en re-
gardant le nombre de donne´es non lues dans le buffer circulaire. Si ce nombre, qui est
normalement proche de ze´ro, commence a` augmenter, l’ordinateur n’arrive plus a` traiter
assez vite les donne´es. En conse´quence, le buffer circulaire se remplit jusqu’a` ce que des
donne´es non lues soient e´crase´es par de nouvelles donne´es.
La limite supe´rieure de n est de´termine´e par n < Np/2 ou` Np correspond au nombre
d’e´chantillons pour une pe´riode du phe´nome`ne a` suivre (figure 14.4). Sinon, il est possible
que soit aucun, soit deux passages par ze´ro se trouvent dans les n e´chantillons. Dans ce
cas, la phase relative ne peut pas eˆtre de´termine´e correctement, comme explique´ plus
loin dans le paragraphe 14.3.2.
14.2.3 Filtrage
Caracte´ristiques
Apre`s un filtrage anti-repliement et digitalisation, le signal y(k) est filtre´ nume´-
riquement en utilisant un filtre passe-bas a` re´ponse impulsionnelle infinie (RII ) de type
elliptique. Ce filtre posse`de l’avantage par rapport a` des filtres a` re´ponse impulsionnelle
finie (RIF ) de ne´cessiter moins de coefficients pour obtenir un filtrage similaire. Le calcul
de ce filtre est donc plus rapide. Par contre deux de´savantages se profilent :
• la re´ponse de phase est non line´aire, mais pour notre application cela n’a pas d’im-
portance, vu que le de´phasage doit de tout manie`re eˆtre optimise´ apre`s (chapitre
15),
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Fig. 14.3 – Fonction de transfert du filtre RIF utilise´
• la filtre peut pre´senter un proble`me d’instabilite´. Il est donc ne´cessaire de bien
ve´rifier son bon fonctionnement.
Un filtre elliptique minimise l’erreur par rapport a` une caracte´ristique ide´ale1 en la
re´partissant aussi bien dans la bande passante que dans la bande d’arreˆt. Ce type de
filtre donne la transition la plus rapide entre la bande passante et la bande d’arreˆt, ce
qui explique sa popularite´ dans maintes applications.
Ce filtre a pour but d’atte´nuer suffisamment les harmoniques pour pouvoir supposer
que le signal a` l’entre´e du de´tecteur de ze´ro soit quasi-sinuso¨ıdal, ce qui le`ve toute
ambigu¨ıte´ sur les franchissements par ze´ro. Si ne´cessaire, le signal filtre´ est recentre´ par
soustraction a` chaque e´chantillon de la valeur moyenne yˆ du signal d’entre´e. Le signal
filtre´ recentre´ est note´ :
y∗(k) = F [y(k)] − yˆ
F [ ] symbolise le filtrage nume´rique. Le filtrage est directement implante´ par utilisation
des filtres disponibles dans LabView. La figure 14.3 montre la caracte´ristique du filtre.
14.2.4 De´tecteur de ze´ros
Principe
Comme son nom l’indique, il sert a` de´tecter les instants des passages par ze´ro de son
signal d’entre´e (figure 14.4).
1Fonction de transfert ide´ale d’un filtre : 1 dans la bande passante, 0 dans la bande d’arreˆt.
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Il calcule a` partir d’un vecteur contenant les n dernie`res valeurs acquises (voir 14.2),
l’indice k de l’e´le´ment pour lequel
y(k) < 0
y(k + 1) ≥ 0
Ensuite, une interpolation line´aire entre y(k) et y(k+1) est applique´e afin de de´terminer












Fig. 14.4 – De´tection des passages par ze´ro et mesure de la fre´quence
Implantation
Au niveau de la programmation en LabView, une petite astuce est ne´cessaire. Effec-
tivement, a` chaque exe´cution de la boucle un paquet de n donne´es yi(n) est re´cupe´re´.
L’indice i re´fe`re a` l’ordre d’arrive´e du paquet en question. Si le passage a` ze´ro se situe
entre deux paquets, le passage ne sera pas de´tecte´.
La solution retenue consiste a` ve´rifier s’il n’y a pas de passage par ze´ro dans l’intervalle
[yi−1(n), yi(1)] [6].
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14.2.5 Estimateur de fre´quence
Principe
L’estimation de la fre´quence se base sur le comptage du nombre d’e´chantillons entre
deux passages par ze´ro successifs du signal de re´fe´rence, comme illustre´ dans la figure
14.4. A chaque exe´cution de la boucle, les ope´rations suivantes sont effectue´es :
• Acquisition de n donne´es
• Si passage par ze´ro
Np = N + k +∆k
N = n− (k +∆k)
Sinon
Np = Np
N = N + n
Les passages par ze´ro controˆlent la remise a` ze´ro du compteur courant N . La valeur de
Np n’est mise a` jour qu’une fois par pe´riode. Le temps entre deux impulsions est alors
tp = Np/fs = 1/fp, avec fs la fre´quence d’e´chantillonnage.
Pre´cision
Afin d’avoir une ide´e de la pre´cision avec laquelle la fre´quence peut eˆtre mesure´e, elle
est compare´e a` une fre´quence de re´fe´rence. Le tableau 14.1 pre´sente les re´sultats obtenus
en fonction des diffe´rents parame`tres en jeu :
• n est le nombre d’e´chantillons transfe´re´s en bloc (§14.2.2),
• fs [Hz] est la fre´quence d’e´chantillonnage,
• fref [Hz] est la fre´quence de re´fe´rence du signal ge´ne´re´ avec un ge´ne´rateur de fonc-
tions de pre´cision,
• fest [Hz] est la fre´quence estime´e par l’approche pre´sente´e dans le paragraphe
pre´ce´dent,
• σfest est la de´viation standard de la fre´quence estime´e.
Les conditions pour lesquelles la limite supe´rieure a e´te´ de´passe´e (voir le paragraphe
implantation de la section 14.2.2) sont indique´es par un trait, puisqu’il est alors impos-
sible de de´tecter la fre´quence correctement.
Globalement, cette me´thode permet de de´terminer la fre´quence avec une pre´cision
de deux centie`mes de Hertz (valeur majorante). Cette pre´cision est largement suffisante
pour notre application.
14.3 Synchronisation en phase
14.3.1 Constitution ge´ne´rale
Hormis sa fre´quence et son amplitude, la phase est une des grandeurs caracte´ristiques
d’un signal pe´riodique. Dans ce paragraphe nous de´veloppons une me´thode rapide pour
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n fs fref fest σfest
16 256 1 1.000684 0.000222
16 256 2 2.014336 0.000334
16 256 3 3.009043 0.000326
16 256 4 4.010232 0.000451
16 256 5 5.004849 0.000512
16 256 6 6.002257 0.000722
16 256 7 6.998489 0.001350
16 256 8 7.993371 0.002180
16 256 9 — —
16 128 1 1.000655 0.000069
16 128 2 2.014139 0.000176
16 128 3 3.008689 0.000342
16 128 4 4.009862 0.000454
16 128 5 — —
16 64 1 1.000641 0.000074
16 64 2 2.013989 0.000207
16 64 3 — —
n fs fref fest σfest
32 128 1 1.000629 0.000068
32 128 2 2.014014 0.000536
32 128 3 — —
24 128 1 1.000618 0.000085
24 128 2 2.014082 0.000187
24 128 3 — —
8 128 1 1.000427 0.000571
8 128 2 2.013754 0.000788
8 128 3 3.008531 0.000307
8 128 4 4.009605 0.000508
8 128 5 5.004334 0.000584
8 128 6 6.001785 0.000899
8 128 7 6.997745 0.001831
8 128 8 7.993013 0.002626
8 128 9 — —
8 64 1 1.000624 0.000081
8 64 2 2.013821 0.000189
8 64 3 3.008557 0.000410
8 64 4 4.009710 0.000471
8 64 5 — —
Tab. 14.1 – Pre´cision du de´tecteur de fre´quence
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estimer la phase d’un signal par rapport a` un signal de re´fe´rence. Elle re´duit le temps
d’estimation du de´phasage a` une seule pe´riode du phe´nome`ne pre´ponde´rant.
Le signal de re´fe´rence est un train d’impulsions synchrones avec le champ tournant.
Nous voulons estimer le de´phasage d’un deuxie`me train d’impulsions qui lui est synchrone








Fig. 14.5 – De´tection du de´phasage entre deux trains d’impulsions
En connaissant le nombre d’e´chantillons correspondant a` une pe´riode Np de la pre´ces-
sion, et le nombre d’e´chantillons correspondant au de´calage Nφ entre deux impulsions,
le de´phasage se calcule comme (figure 14.5)
φ = 2pi(Nφ −Np)/Np (14.3)
Cette information constitue le signal d’erreur pour un re´gulateur PID, dont la taˆche
est de garantir que les deux phe´nome`nes restent bien synchronise´s en augmentant ou
diminuant quelque peu la vitesse de rotation de l’actionneur.
En plus, l’algorithme a e´te´ adapte´ de manie`re qu’un de´phasage quelconque dans
l’intervalle [−pi, pi] puisse eˆtre spe´cifie´. Cela permet donc de de´caler arbitrairement la
phase relative entre les deux signaux.
14.3.2 Implantation
L’algorithme fonctionne correctement pour autant qu’il y ait une alternance des im-
pulsions venant du signal de re´fe´rence (le champ tournant) et des impulsions venant de
l’obturateur. Le rapport [6] de´crit comment assurer cette exigence.
2deux injections d’eau par tour de rotation de l’obturateur
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14.4 Re´sultats expe´rimentaux [9, 11]
14.4.1 Evolution de la pression acoustique en fonction de la
phase relative
L’algorithme de synchronisation permet de spe´cifier un de´phasage fixe entre les
sources primaire et secondaire. La figure 14.6.a repre´sente l’e´volution des amplitudes
de la pression (|p|/|pffref |) en fonction du de´phasage. Il s’agit de la pression acoustique
mesure´e dans la conduite de l’installation entre les deux excitatrices. Rappelons que
pour cette mise au point, l’excitation naturelle est simule´e par la source primaire et que
le de´bit d’excitation est optimal. En abscisse, les donne´es sont relatives au de´phasage
optimal. Les amplitudes, en ordonne´e, sont rendues sans dimension en divisant par l’am-
plitude de l’excitation naturelle a` la fre´quence fondamentale (ff). Elles sont moyenne´es,
puisque l’amplitude peut osciller le´ge`rement pour un de´phasage relatif donne´.
Aux alentours du de´phasage optimal, les amplitudes sont facilement re´duites d’un
facteur 50 (figure 14.6.b). Dans le cas le plus favorable, un facteur 200 a meˆme e´te´
enregistre´. On observe que le deuxie`me harmonique est minimise´ pour des valeurs de
de´phasage qui diffe`rent du de´phasage optimal de l’harmonique fondamental. En parti-
culier a` φopt, le deuxie`me harmonique est amplifie´ et atteint, pour ce cas pre´cis, une
amplitude du niveau de l’excitation source.
Sur la figure 14.7, les amplitudes des harmoniques sont rendues sans dimension par
rapport a` l’amplitude de l’harmonique correspondant de l’excitation naturelle. Cette
figure montre que la pression acoustique a` la deuxie`me fre´quence harmonique double en
amplitude. Au troisie`me harmonique, elle est meˆme multiplie´ par 10 aux alentours de
la phase optimale. Toutefois, en valeur absolue, l’amplitude du troisie`me harmonique ne
de´passe gue`re la moitie´ de l’amplitude de l’excitation naturelle (a` la ff).
On observe e´galement une bonne concordance entre l’e´volution the´orique des ampli-
tudes et les mesures. Effectivement, la somme de deux sinuso¨ıdes de´phase´es d’un angle
α s’e´crit comme ejωt + ej(ωt+α) = (1 + ejα)ejωt. L’amplitude varie donc the´oriquement
comme |1 + ejα| et peut eˆtre explicite´e comme :
|p| =
√
2 + 2 cos(φ− φopt. − pi)
si l’on exprime cette amplitude relative au de´phasage optimal. Le fait que les amplitudes
mesure´es ne diminuent pas jusqu’a` ze´ro pour φ− φopt. ≈ 0 et augmentent au dessus de
2 pour φ− φopt. ≈ 180◦ est duˆ a un re´glage non optimal du de´bit injecte´ dans le circuit
par la source secondaire. Effectivement, la grande excitatrice est surdimensionne´e pour
la plate-forme 4. Cela rendait le re´glage du de´bit, par une vanne d’e´tranglement a` la
sortie de la pompe d’injection, assez fastidieux.
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Fig. 14.6 – Amplitude de la pression acoustique en fonction du de´phasage relatif entre
excitation naturelle et contre-excitation.
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Fig. 14.7 – Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du
de´phasage relatif entre l’excitation naturelle et la contre-excitation :
a. fre´quence fondamentale b. deuxie`me harmonique c. troisie`me harmonique
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14.4.2 Spectres d’amplitude pour un fonctionnement optimal
Observations ge´ne´rales
Pour cette expe´rience, le de´bit d’excitation et le de´phasage optimal sont re´gle´s manu-
ellement et restent fixe. Seul le re´gulateur de synchronisation est utilise´, et pas le re´gula-
teur optimisant.
La figure 14.9 montre les spectres d’amplitude de la pression acoustique dans la
conduite entre les deux sources hydrauliques, et cela pour les trois cas suivants :
• la source primaire fonctionne toute seule,
• la source secondaire fonctionne toute seule,
• les deux sources fonctionnent, avec un de´phasage optimal afin d’obtenir une re´duc-
tion maximale de la pression acoustique.
On voit que les fluctuations de pression a` la fre´quence fondamentale sont tre`s fortement
atte´nue´es.
Line´arite´
Les figures 14.7 et 14.9 confirment que le syste`me hydraulique peut eˆtre conside´re´
comme line´aire, en tout cas pour les fre´quences qui nous inte´ressent. Ceci est e´galement
illustre´ dans la figure 14.8. La somme de la trace temporelle de la pression acoustique a`
partir de l’excitation naturelle seule et la contre-excitation seule, correspond relativement
bien a` la mesure directe de cette grandeur.
















Fig. 14.8 – Trace temporelle de la pression acoustique
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Fig. 14.9 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique dans la conduite pour un
de´phasage relatif optimal entre l’excitation naturelle et la contre-excitation :
a. excitation naturelle b. contre-excitation c. excitation nat. + contre-excitation
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14.5 Conclusion
Ce chapitre de´crit une manie`re de mesurer rapidement la phase relative a` une fre´quen-
ce spe´cifique entre deux phe´nome`nes. Cette me´thode se base sur le comptage du nombre
d’e´chantillons entre deux impulsions, dont chacune est associe´e a` l’un des phe´nome`nes.
Elle est a` la fois rapide et simple a` implanter.
Un re´gulateur utilise cette information pour synchroniser correctement l’ouverture
de la vanne rotative avec un signal de re´fe´rence.
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Implantation du re´gulateur :
optimisation
15.1 Introduction
Maintenant que la contre-excitation (source secondaire) a pu eˆtre synchronise´e avec
l’excitation naturelle (source primaire) de la turbine, la phase relative entre les deux doit
encore eˆtre optimise´e afin d’obtenir une re´duction maximale des fluctuations hydrauliques
dans la boucle d’essais. Ce processus consiste a` rechercher un extremum, dans notre cas
un minimum. Plusieurs approches existent afin de parvenir a` ce but. Elles sont discute´es
dans les sections 15.3 et 15.4.
Des algorithmes ont e´te´ teste´s lors d’essais de de´veloppement. La section 15.6 pre´sente
les re´sultats de l’optimisation de la phase relative. Dans la section 15.7, le deuxie`me
parame`tre a` optimiser (le de´bit d’excitation) est ajoute´ dans l’algorithme.
15.2 Ge´ne´ralite´s
La de´marche visant a` faire fonctionner un syste`me en continu, a` une performance
maximale, est appele´e recherche d’un extremum1 [118]. C’est une proble´matique sou-
vent rencontre´e dans des applications industrielles, ou` l’ajustement d’un ou plusieurs
parame`tres permet d’optimiser un certain crite`re de performance statique. Des exemples
de domaines d’application sont les syste`mes de ge´ne´ration de puissance, le re´glage de
processus chimiques ou encore les processus de combustion.
Ge´ne´ralement, l’optimisation de processus est une taˆche complexe, qui ne´cessite sou-
vent des ressources de calcul importantes ou` on utilise des algorithmes sophistique´s afin
d’optimiser simultane´ment un ensemble de parame`tres relatifs a` des crite`res de perfor-
mance complexes.
Dans un premier temps, notre proble`me peut eˆtre re´duit a` un syste`me dont un seul
parame`tre u(k) est ajuste´ pour optimiser une fonction de performance y(k) ayant un
1Anglais : self-tuning extremum control
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Fig. 15.1 – Fonction de performance pour
un syste`me a` un seul parame`tre.
∆u u(k)
y(k)
Fig. 15.2 – Un algorithme simple d’ascen-
sion de colline, dans lequel des pas d’une
longueur fixe h sont utilise´s jusqu’a` ce que
y(t) diminue. Le pas est alors inverse´.
extremum global mais pas d’extrema locaux (figure 15.1).
Remarquons que la fonction de performance y(k) et le parame`tre ajuste´ u(k) sont
exprime´s comme fonction du pas de temps k. Ceci pour souligner que dans le domaine
des re´gulateurs optimisants, la variable u(k) est une entre´e de re´glage que l’algorithme
fera varier dans le temps. De la meˆme manie`re y(k) repre´sente la sortie en termes de
’performance’ du processus. Le roˆle du re´gulateur optimisant est d’agir sur l’entre´e u(k)
en fonction des mesures de la sortie y(k).
En ge´ne´ral, l’entre´e u(k) agit sur la fonction de performance a` travers une fonction de
transfert dynamique G1(s), tout comme la sortie y(k) est mesure´e apre`s avoir passe´ un
syste`me dynamique G2(s). Il est ici suppose´ que la relation entre y(k) et u(k) ne de´pend
d’aucun composant dynamique, pour que G1(s) et G2(s) puissent eˆtre ignore´es ou soient
conside´re´es comme non existantes.
15.3 Algorithmes de recherche d’un extremum
15.3.1 Introduction
Une approche d’optimisation serait une technique d’ascension de colline2, afin d’e´vo-
luer d’une position initiale vers une position optimale, en une se´rie de pas.
15.3.2 Algorithme a` pas fixe
L’algorithme le plus simple n’utilise aucune information concernant la forme de la
courbe de performance. A partir d’une position initiale u1, un de´placement arbitraire a`
u1+∆u est effectue´. Les valeurs correspondantes y1 et y2 sont alors estime´es et compare´es.
Si y2 est plus grand que y1, u2 = u1+∆u est adopte´e comme valeur de u(k). Dans le cas
2hill-climbing
EPFL-IMHEF-LMH
15.3. Algorithmes de recherche d’un extremum 127
contraire, u2 = u1−∆u est utilise´e. Cette recherche par “taˆtonnements” est un processus
continu.
Finalement, la valeur de u(k) s’approchera du point optimal u0, avec une vitesse
de´pendant de la largueur de ∆u. Proche du point de fonctionnement optimal, le signal
d’entre´e u(k) oscillera autour de u0. Cette approche ne repose sur aucune hypothe`se
concernant les parame`tres de fonction de performance et est plutoˆt robuste.
Les principaux de´savantages sont les suivants :
• La convergence peut eˆtre lente si le pas ∆u est petit ; ceci peut eˆtre “couˆteux” si
le prix d’un fonctionnement non optimal est e´leve´.
• Si ∆u est grand, l’algorithme peut osciller autour du point optimal avec une am-
plitude qui est relativement grande.
• L’algorithme peut faire des pas dans la mauvaise direction sous l’influence de bruit
de mesure. Pour e´viter cela, la fonction de performance doit eˆtre filtre´e correctement
afin d’enlever ce bruit.
15.3.3 Algorithme a` pas variable
Cet algorithme simple a` pas fixe peut eˆtre ame´liore´ si le gradient dy/du est connu.
Cette information permet d’ajuster le taux de monte´e en fonction du gradient. La re`gle
d’ajustement de u1 a` la nouvelle valeur u2 de u(k) est donne´e par






ou` γ est un parame`tre de gain controˆlant la convergence spe´cifie´ par l’utilisateur.
L’avantage de cet algorithme re´side dans le fait que l’ajustement de u de´pend du
gradient a` chaque pas de temps : le pas est grand quand l’algorithme est loin du point
optimal et plus petit si on s’approche de ce point. En ge´ne´ral, cet algorithme est fiable
et beaucoup plus rapide que l’algorithme a` pas fixe. Les principaux de´savantages sont :
• une mesure du gradient est ne´cessaire et le gain γ doit eˆtre choisi par l’utilisateur,
• la mesure du gradient peut eˆtre sensible au bruit, donnant lieu a` un comportement
irre´gulier.
15.3.4 Algorithme a` pas variable : Gauss-Newton
L’e´tape suivante dans la sophistication de l’algorithme suppose la connaisance de la
deuxie`me de´rive´e d2y/du2. Dans ce cas la re`gle d’ajustement s’e´crit :









Cet algorithme de type Gauss-Newton a la particularite´ de converger tre`s vite dans la
plupart des cas. En particulier, si la relation entre u(k) et y(k) est quadratique, l’algo-
rithme peut converger dans un seul pas en absence de bruit. Le de´savantage principal de
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cette optimisation de Gauss-Newton est la ne´cessite´ de connaˆıtre a` la fois le gradient et
la seconde de´rive´e de la fonction de performance. Si ces deux grandeurs sont mesurables,
elles peuvent eˆtre tre`s affecte´es par la pre´sence de bruit e(k).
Le but d’une strate´gie de commande optimisante est d’atteindre des performances
comparables a` la me´thode d’optimisation Gauss-Newton, meˆme en pre´sence de bruit.
15.4 Recherche d’un extremum avec estimation re´-
currente du pas
15.4.1 Constitution ge´ne´rale
Les de´rive´es qui apparaissent dans la me´thode d’optimisation Gauss-Newton sont en
ge´ne´ral inconnues. L’ide´e derrie`re cet algorithme d’optimisation consiste en l’utilisation
d’une proce´dure re´currente d’estimation afin d’identifier ces de´rive´es. Ainsi, a` chaque
pas de temps, l’estimation la plus re´cente est utilise´e pour de´terminer une nouvelle
valeur de u(k). Cette approche est illustre´e dans la figure 15.3. Compare´e aux proce´dures
d’ascension de colline pre´sente´es dans la section 15.3, cette approche imple´mente une








Fig. 15.3 – Sche´ma bloc d’un re´gulateur optimisant. L’estimateur utilise u(k) et y(k)
pour de´terminer les parame`tres caracte´ristiques de la fonction de performance du
syste`me. Le re´gulateur prend ensuite ces estimations pour estimer le point de fonc-
tionnement optimal.
15.4.2 Fonction de performance
Un des e´le´ments cle´s est le mode`le pre´sume´ de la fonction de performance. Nous
commenc¸ons l’exploration du proble`me d’optimisation pour un cas uni-dimensionnel en
exprimant certaines hypothe`ses concernant la fonction de performance :
Hyp. 1 La relation entre la fonction de performance y(k) et le parame`tre u(k) est
quadratique :
y(k) = y0 − a0 (u(k)− u0)2 (15.1)
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ou` y0 est la valeur maximale de y(k), u0 est la valeur de u(k) maximisant y(k) et
a0 est la sensibilite´ de la courbe quadratique.
L’hypothe`se d’une relation quadratique entre y(k) et u(k) a son importance au
niveau d’un estimateur qui sera base´ sur l’e´quation (15.1). Cette hypothe`se est
valable dans la plupart des re´gulateurs fonctionnant pre`s du point optimal.
Hyp. 2 La variable y(k) peut eˆtre soumise a` un bruit e(k) :
y(k) = y0 − a0 (u(k)− u0)2 + e(k) (15.2)
Le bruit peut eˆtre duˆ a` des incertitudes de mesures ou peut refle´ter des variations
arbitraires de la fonction de performance. Il est e´galement suppose´ que le bruit est
blanc et non corre´le´ avec u(k).
Hyp. 3 Les parame`tres y0, u0, a0 qui caracte´risent la fonction de performance sont
inconnus mais restent constants.
15.4.3 Algorithme
L’e´quation (15.1) du mode`le quadratique peut eˆtre re´e´crite comme
y(k) = θ0 + θ1u(k) + θ2u
2(k) (15.3)
avec θ0 = y0 − a0u20, θ1 = 2a0u0, θ2 = −a0.
L’algorithme de base pour la recherche d’un extremum consiste a` utiliser un estima-
teur re´current pour calculer θ0, θ1 et θ2 dans l’e´quation (15.3).
Algorithme 2 Recherche d’un extremum avec estimation re´currente du pas
1: Appliquer l’entre´e u(k) et mesurer y(k), la fonction de performance
2: Calculer θ0, θ1 et θ2 utilisant un estimateur a` moindres carre´s dans le mode`le
y(k) = θˆ0 + θˆ1 u(k) + θˆ2 u
2(k) + e(k) (15.4)
3: Calculer la nouvelle consigne u(k + 1) comme
u(k + 1) = − θˆ1
2θˆ2
4: Augmenter le compteur de temps k → k + 1 et reprendre l’e´tape 1
Concre`tement, cette estimation repose sur la me´thode des moindres carre´s, qui cal-
cule θˆ = [θˆ0 θˆ1 θˆ2]
T a` partir de paires (u(k), y(k)) dans une feneˆtre temporelle. C’est
pourquoi nous retrouvons des vecteurs u,y dans l’e´quation (15.4). Le fonctionnement
d’un estimateur re´current est de´taille´ en annexe B.5.
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Ensuite, ces estimations sont utilise´es pour estimer la position u0 de la valeur optimale




pour lesquelles la loi d’ajustement (e´quation (15.4)) ame`nera le syste`me a` la position
optimale.
15.4.4 Implantation
Pour assurer la convergence de la recherche du minimum, il est impe´ratif d’ajouter
une perturbation upert(k) a` la consigne u(k). En effet, dans la feneˆtre temporelle de
l’estimateur, les paires de mesures (u(k), y(k)) doivent refle´ter la forme parabolique de
la fonction de performance y(u). Sinon, il n’est pas possible d’estimer correctement les
parame`tres y0, a0 et u0 dans le mode`le quadratique pre´sume´. Ce serait le cas si la consigne
de u(k) ne changeait plus, puisque les paires (u(k), y(k)) se retrouveraient toutes au meˆme
endroit dans le plan (u, y) au bout d’un certain temps. Une perturbation a` trois niveaux
{. . . , −upert,0,+upert,0,−upert,. . . } se re´ve`le eˆtre satisfaisante dans ce but [118]. Pour les
essais de mise au point, la perturbation a e´te´ le´ge`rement modifie´e, pour des raisons de









pertu     (k)
+
Fig. 15.4 – Sche´ma bloc d’un re´gulateur optimisant, avec le signal de perturbation
upert(k)
Dans toute la mise en œuvre de l’algorithme de commande, nous avons suppose´ que
le processus a` optimiser varie suffisamment lentement. Effectivement, un ajustement de
u(k) entraˆıne une e´tape transitoire dans la re´ponse de y(k). Pour e´viter que cet effet
transitoire n’interfe`re avec le processus de recherche d’un extremum, il est ne´cessaire
d’attendre un certain laps de temps ∆tpert avant d’appliquer une nouvelle consigne de
u(k).
Dans l’identification d’un processus dynamique, dont les caracte´ristiques s’alte`rent
lentement au cours du temps, les e´chantillons doivent be´ne´ficier d’un poids plus important
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que les anciens (§B.4). En quelque sorte, il ne faut pas que le lointain passe´ sature le
pre´sent. Le rejet des e´chantillons est ajuste´ par le biais d’un facteur d’oubli λ ∈ (0, 1) :
plus λ diminue, plus l’oubli est pre´coce.
Ces conside´rations entraˆınent l’introduction de trois nouveaux parame`tres dans l’al-
gorithme de commande, a` savoir upert(k) et ∆tpert et λ. Leur importance dans le processus
de re´glage sera e´tudie´e expe´rimentalement dans les sections 15.6 et 15.7.
15.5 Application a` la minimisation des fluctuations
hydroacoustiques
15.5.1 Optimisation
Nous recherchons a` minimiser l’amplitude des fluctuations de pression pulsantes dans
l’installation a` la fre´quence fondamentale. Elle est la re´sultante de l’excitation primaire
et de la contre-excitation.
La fonction de performance est donc l’e´volution de cette amplitude en fonction du
de´phasage relatif entre les deux excitations (figure 14.7.a). Nous stipulons qu’elle peut
eˆtre approxime´e par une parabole si l’on est suffisamment proche du de´phasage optimal.
y(k) = y0 − a0(φ(k) − φopt)2
Pour notre application, la boˆıte noire appele´e “syste`me” dans la figure 15.4 comprend
donc le syste`me d’excitation et la turbine hydraulique.
15.5.2 Estimation de l’amplitude des fluctuations de pression
Comme la fonction de performance repre´sente l’amplitude de la pression acoustique
a` la fre´quence fondamentale, il est important de l’estimer correctement. Plusieurs ap-
proches existent.
L’approche implante´e garde les mesures dans un buffer circulaire qui permet d’avoir
acce`s aux dernie`res mesures dans une certaine feneˆtre temporelle. Ensuite, le spectre des
amplitudes est calcule´ a` partir de n e´chantillons dont le nombre correspond a` un multiple
entier k de la pe´riode de pre´cession de la torche : n = k/fp. Cette approche permet
une meilleure estimation de l’amplitude a` la fre´quence de pre´cession (fondamentale) en
e´vitant le phe´nome`ne de la dispersion fre´quentielle (anglais : leakage). k permet de choisir
le nombre de pe´riodes utilise´es pour le moyennage de l’amplitude.
15.5.3 Discussion
En fonction de la forme de la fonction de performance, le re´gulateur optimisant saura
trouver plus ou moins vite les parame`tres optimaux. Effectivement, plus cette fonction
de performance s’e´carte d’une forme parabolique, moins le mode`le estime´ correspondra
a` la fonction re´elle et plus la convergence sera difficile.
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Par contre, une fois les parame`tres optimaux de´termine´s pour un point de fonction-
nement de la turbine donne´, il est tout a` fait possible de lancer le re´gulateur avec ces
conditions initiales. Dans ce cas, le re´gulateur de synchronisation suffirait, pour autant
que les parame`tres optimaux ne changent pas. Cet aspect sera discute´ dans le chapitre
16 qui pre´sente les re´sultats des essais obtenus sur un mode`le re´duit de turbine Francis.
Comme il s’agit d’une strate´gie de commande optimisante, cela implique qu’il est
possible de suivre des changements lents des conditions de fonctionnement de l’excitation
source.
15.5.4 Sche´ma fonctionnel du re´gulateur





















Fig. 15.5 – Sche´ma fonctionnel de la strate´gie de commande
15.6 Optimisation de la phase relative pour un de´bit
d’excitation optimal
15.6.1 Re´sultats expe´rimentaux : algorithme a` pas fixe
La figure 15.6 donne l’e´volution de la phase optimale estime´e pour la recherche simple
d’un extremum par l’ascension d’une colline. Les premie`res 60 secondes le pas ∆φ est de
10◦. On observe une convergence relativement rapide vers la phase optimale. Ensuite le
pas ∆φ est re´duit a` 2◦. La phase estime´e φest oscille autour de φopt dans une plage de
±5◦.
Dans la figure 15.7, on voit que l’amplitude des fluctuations “pulsantes” a` la fre´quence
fondamentale, est re´duite d’un facteur 5 a` 10.
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Fig. 15.6 – Evolution temporelle de la phase optimale estime´e













Fig. 15.7 – Evolution de l’amplitude de la pression acoustique a` la fre´quence fondamen-
tale
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En plus de sa simplicite´, cette strate´gie de recherche d’un extremum converge rapide-
ment vers la phase optimale et maintient la phase estime´e proche de la phase optimale.
Par contre, cette strate´gie pre´sente une limitation majeure au niveau du nombre de pa-
rame`tres a` optimiser. En effet, cette approche perd rapidement en performance si l’on
veut optimiser plus d’un parame`tre. Il n’est pas possible de varier ces parame`tres simul-
tane´ment puisqu’on ne sait pas retrouver la part de chaque parame`tre dans la variation
de l’amplitude des fluctuations. En conse´quence, l’algorithme doit donc a` tour de roˆle
optimiser chacun des parame`tres. La rapidite´ de convergence sera donc directement pro-
portionnelle au nombre de parame`tres a` optimiser. Rappelons que dans notre application,
il y a deux parame`tres en jeu : la phase relative entre excitation et contre-excitation et
le de´bit d’excitation.
15.6.2 Re´sultats expe´rimentaux : algorithme a` pas variable
Afin d’avoir une ide´e du temps de convergence et de la pre´cision de l’estimation
du de´phasage optimal par l’algorithme de recherche d’un extremum, nous avons fait
varier diffe´rents parame`tres. Les conditions initiales sont toujours les meˆmes et choisies
arbitrairement. Bien suˆr, une fois les conditions optimales trouve´es, elles peuvent eˆtre
stocke´es dans une base de donne´es en fonction du point de fonctionnement de la turbine
Francis dans notre cas. Ainsi, le re´gulateur se recale directement dans ces conditions
optimales apre`s un changement de point de fonctionnement.
Evolution de φest : variation de ∆tpert et λ
Dans la figure 15.8 est reporte´e l’e´volution de la phase optimale estime´e en fonction
de la dure´e en temps de la perturbation ∆tpert et cela pour trois valeurs diffe´rentes du
facteur d’oubli λ. ∆tpert est exprime´ en nombres de pe´riodes : c’est le temps correspon-
dant au nombre de pe´riodes de l’excitation primaire. L’amplitude de la perturbation est
constante : φpert = 10
◦.
On constate que la vitesse de convergence est relativement peu de´pendante de ∆tpert.
Cela s’explique par la grande dynamique de la vitesse de rotation de l’actionneur hydrau-
lique. Lors des essais de re´ception, le temps de re´action a` un changement de la consigne
de vitesse se re´ve`le infe´rieur a` 0.1 seconde. La dynamique de l’actionneur est donc bien
plus grande que le processus de recherche d’un extremum : il n’y pas d’interfe´rence entre
les deux.
Les parame`tres du mode`le quadratique sont estime´s a` partir des paires de mesures
(φ(k), y(k)) dans une feneˆtre temporelle dont la largeur est de´termine´e par le facteur λ.
Plus λ est proche de 1, plus la feneˆtre est large et plus lente sera la vitesse de convergence
vers le de´phasage optimal. Pour une application pratique, le choix de λ ne se limite pas
a` une seule valeur. Effectivement, lors d’un changement de conditions de fonctionnement
de la turbine, nous pouvons diminuer temporairement λ pour que la convergence soit
plus rapide au point optimal, apre`s quoi λ est de nouveau augmente´ progressivement.
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Fig. 15.8 – Evolution de la phase optimale estime´e pour trois valeurs diffe´rentes de ∆tpert
et avec a. λ = 0.95 b. λ = 0.97 c. λ = 0.99
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Remarquons que les conditions initiales sont identiques, mais choisies de manie`re
ale´atoire.
Evolution de φest : variation de φpert et λ
La figure 15.9 donne l’e´volution de la phase optimale estime´e en fonction de la largeur
du saut de la phase relative φpert [
◦] pour trois valeurs diffe´rentes de λ. La dure´e de la
perturbation ∆tpert est maintenue a` un temps e´quivalent a` 20 pe´riodes de l’excitation
fondamentale.
Le temps de convergence est plus affecte´ par l’amplitude de la perturbation volontaire
de la consigne de φ(k). Plus ce pas est petit, plus le temps pour retrouver le de´phasage
optimal est long, ce qui est tout a` fait logique. Il est cependant inte´ressant de remarquer
que la vitesse de convergence est peu influence´e. Pour des petits pas de φpert, l’estima-
tion de φ(k) reste sur un plateau aux alentours de la valeur initiale avant de converger
rapidement. Ceci est illustre´ dans la figure 15.9.b ou` l’on peut observer le plateau entre
0 et 120 secondes. A partir de ce moment, le temps pour arriver au de´phasage optimal
n’est pas plus grand que pour des pas φpert plus grands.
Il est bien entendu tre`s facile d’adapter le pas φpert lors d’un changement de conditions
de fonctionnement, afin de diminuer le temps de convergence.
Evolution de |pff | : variation de φpert et λ
A part l’e´volution de la phase optimale, il est important de prendre en conside´ration
les amplitudes des fluctuations de pression “pulsantes” a` la fre´quence fondamentale. Les
sauts φpert impose´s par l’algorithme auront un effet ne´gatif sur l’amplitude moyenne.
Effectivement, le syste`me ne se trouve pas continuellement au point optimal, mais oscille
autour de ce dernier, comme illustre´ dans la figure 15.10.
L’e´volution temporelle des amplitudes enregistre´es, reporte´e sur la figure 15.11, montre
que les meilleurs re´sultats sont obtenus pour des petits pas de φpert, ce qui n’a rien
d’e´tonnant. Plus inte´ressant, elle montre que l’algorithme est toujours capable d’estimer
le de´phasage optimal suffisamment bien pour de petites valeurs de φpert. Sur la figure
15.11.b, on peut distinguer, bien que vaguement, les plateaux de niveaux des amplitudes
correspondant a` . . . , φ(k), φ(k) + φpert, φ(k)− φpert, φ(k), φ(k) + φpert, . . ..
15.7 Optimisation du de´bit d’excitation
15.7.1 Introduction
Une dernie`re e´tape dans la strate´gie de commande est l’optimisation du de´bit d’exci-
tation dans le circuit hydraulique a` travers l’excitatrice. En effet ce de´bit est un parame`tre
de´terminant de l’amplitude de la contre-excitation. Jusqu’ici, ce de´bit e´tait optimise´ ma-
nuellement. Dans le paragraphe 15.7.2, le principe de fonctionnement est brie`vement
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φpert =  6
φpert =  4
φpert =  2
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φpert = 6φpert = |2...8|
Fig. 15.9 – Evolution de la phase optimale estime´e pour des valeurs diffe´rentes de φpert
(step) et avec a. λ = 0.95 b. λ = 0.97 c. λ = 0.95
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φpert = 10φpert =  6φpert =  2
Fig. 15.10 – Evolution de la phase relative applique´e φ(k)
rappele´, avant de pre´senter les re´sultats de quelques essais de mise au point dans le
paragraphe 15.7.3.
15.7.2 Inte´gration de l’optimisation du de´bit d’excitation
L’asservissement du de´bit d’excitation se fait par le re´glage de l’angle d’ouverture α
d’une vanne qui se situe entre la pompe d’injection et l’accumulateur a` air de la source
secondaire. L’angle d’ouverture de la vanne est pilote´ par un servo-moteur.
Le point fort de l’approche re´side dans l’extension simple de l’algorithme de recherche
d’un extremum, de´crit dans le paragraphe 15.5.1, a` une deuxie`me dimension. Le mode`le
retenu pour la fonction de performance est maintenant un parabolo¨ıde au lieu d’une
parabole.
y(t) = y0 − a0(φ(t) − φopt)2 − b0(q(t) − qopt)2
A chaque pas de temps, l’estimation des parame`tres y0, a0, b0, φopt et qopt la plus re´cente
est utilise´e pour de´terminer la phase relative optimale (φopt) et le de´bit optimal (qopt) a`
injecter.
15.7.3 Re´sultats expe´rimentaux
La figure 15.12 montre la fonction de performance mesure´e. Elle donne l’amplitude
des fluctuations de pression en fonction du de´phasage relatif et de l’angle d’ouverture α
de la vanne de re´glage.
On observe que le mode`le quadratique est seulement valable dans la plage [−15 <
φ < 15;−0.1 < α < 0.1] autour du point optimal. En dehors, la fonction de performance
e´volue vers un plateau pour 0.2 < α < 1, pour lequel l’amplitude reste presque constante
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step =  8
step =  6
step =  4
step =  2
Fig. 15.11 – Evolution de l’amplitude (fondamentale) de la pression acoustique pour
cinq valeurs diffe´rentes de φpert et avec a. λ = 0.95 b. λ = 0.97
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(figure 15.12a). Ceci est duˆ au changement des conditions de fonctionnement — chute
et de´bit — de la pompe d’injection en fonction de l’angle α.
Ce plateau explique aussi pourquoi l’algorithme optimisant a de la peine a` converger
si on le lance avec des conditions initiales e´loigne´es du point optimal, surtout en terme de
α. Pour surmonter cela, on applique d’abord une recherche d’ascension de colline a` pas
fixe, jusqu’a` ce que l’on se trouve suffisamment pre`s du point optimal pour de´marrer le
re´gulateur optimisant. A nouveau, une fois les parame`tres optimaux trouve´s, ils peuvent
eˆtre utilise´s pour lancer le re´gulateur optimisant qui se positionne alors directement dans
ses conditions initiales.
Comme il y a un plus grand nombre de parame`tres a` identifier, les valeurs estime´es
peuvent varier sensiblement quand on ne se trouve pas encore suffisamment pre`s du
point optimal. Pour e´viter des changements trop brusques de φ(k) et α(k), une limite de
degre´ de changement par pas de temps k est impose´e. Ceci explique la diffe´rence entre
la phase estime´e φest(k) par le re´gulateur optimisant et la consigne de phase applique´e
φ(k) a` chaque pas de temps. Dans les premie`res 40 secondes de la figure 15.13.b, on
observe effectivement une e´volution line´aire de la phase applique´e qui rattrape, avec une
limitation de vitesse, la phase estime´e (figures 15.13).
Dans la figure 15.13.c, on peut observer que, globalement, les fluctuations de pression
ont e´te´ re´duites d’un facteur 10. La performance du syste`me peut eˆtre ame´liore´e en le
laissant fonctionner plus longtemps aux conditions optimales et en relanc¸ant de temps a`
autre le processus d’optimisation afin de garantir que le syste`me ne diverge pas dans le
temps.
Pour autant que les conditions de fonctionnement de la source primaire ne changent
pas trop rapidement, le re´gulateur s’adapte automatiquement et retrouve le de´phasage
relatif et l’angle d’ouverture optimal pour le nouveau point de fonctionnement. La sta-
bilite´ du syste`me a e´te´ ve´rifie´e en le laissant fonctionner pendant quelques heures.
15.8 Conclusion
Une commande optimisante a e´te´ de´veloppe´e pour optimiser les parame`tres de fonc-
tionnement d’un syste`me d’excitation externe, dans le but d’ame´liorer la stabilite´ de
fonctionnement d’une turbine Francis fonctionnant a` charge partielle. Les diffe´rentes
e´tapes de la mise au point ont e´te´ pre´sente´es.
Les re´sultats confirment que des re´ductions importantes des fluctuations hydrauliques
peuvent eˆtre obtenues et que la strate´gie de commande fonctionne de manie`re satisfai-
sante, tant au niveau
• de l’efficacite´ dans la re´duction des amplitudes des fluctuations de pression ge´ne´re´es
par une autre excitatrice hydraulique,
• de l’optimisation des parame`tres du syste`me, et de leur stabilite´ dans le temps,






























































Fig. 15.12 – Fonction de performance mesure´e
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Fig. 15.13 – a. Evolution de la phase optimale estime´e b. e´volution de la phase relative
applique´e φ(k) c. e´volution de l’ouverture α(k)est estime´e d. e´volution de l’ouverture
α(k) applique´e e. e´volution de l’amplitude (fondamentale)
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Chapitre 16
Application a` un mode`le de turbine
Francis [10]
16.1 Introduction
Une campagne d’essais a e´te´ effectue´e sur un mode`le de turbine Francis. Le but
consiste a` tester le syste`me de controˆle actif pilote´ par le re´gulateur dont la mise au
point a e´te´ de´crite dans les chapitres pre´ce´dents.
Apre`s la formulation des objectifs de cette campagne d’essais, le dispositif expe´ri-
mental (§16.3) est pre´sente´ brie`vement. Ensuite, les re´sultats des diffe´rents essais sont
analyse´s dans les sections 16.4 a` 16.6. Finalement, une conclusion cloˆt ce chapitre.
16.2 Objectifs
Une campagne d’essais sur un mode`le re´duit de turbine Francis est indispensable afin
de valider le concept du syste`me de controˆle actif. Les objectifs principaux peuvent eˆtre
re´sume´s comme suit :
• comparer plusieurs configurations d’utilisation du syste`me de controˆle actif :
– dresser des bilans e´nerge´tiques afin de de´terminer la meilleure implantation du
syste`me,
– comparer le contenu fre´quentiel (l’amplitude des harmoniques),
– confirmer l’efficacite´ d’un syste`me de controˆle actif dans la re´duction des insta-
bilite´s des turbines Francis,
– confirmer l’e´valuation de la puissance consomme´e par un tel syste`me,
• proposer une strate´gie de dimensionnement du syste`me de controˆle actif adapte´ a`
une turbine prototype.
Les essais pour e´tudier tout ces aspects sont de´crits dans le paragraphe 16.3.4.
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16.3 Dispositifs expe´rimentaux
16.3.1 Plate-forme d’essais n◦3
La plate-forme d’essais PF3 (figure 16.1) fait partie des installations d’essais de re´cep-
tion du Laboratoire de Machines Hydrauliques de l’EPFL. Pour la campagne d’essais,
elle est e´quipe´e d’un mode`le re´duit de turbine Francis dont les caracte´ristiques principales
sont re´sume´es dans le tableau 16.1.
Coefficient d’e´nergie ψ∧ = 1.15
Coefficient de de´bit ϕ∧ = 0.37
Vitesse spe´cifique ν = 0.55
Diame`tre exte´rieur de la roue D1e = 0.409m
Diame`tre d’entre´e de la baˆche spirale D1 = 0.587m
Tab. 16.1 – Caracte´ristiques principales du mode`le re´duit de turbine Francis (PF3)
Toutes les mesures conventionnelles ne´cessaires a` l’e´tablissement de la caracte´risti-
que d’une machine hydraulique, le couple, la vitesse de rotation, l’e´nergie hydraulique
massique et le de´bit sont mesure´s sur cette plate-forme. Chacune de ces grandeurs peut







Fig. 16.1 – Sche´ma de la plate-forme 3
1. Mode`le re´duit d’une turbine Francis, roue de diame`tre exte´rieur 0.409m, vitesse
spe´cifique ν = 0.55
2. Ge´ne´rateur a` courant continu BBC GN 160 L, 300 kW
3. Re´servoir aval
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4. Conduite d’alimentation φ 0.5868m
5. De´bitme`tre e´lectromagne´tique
6. Pompes de service Sulzer SM 402-570,
7. Moteurs d’entraˆınement des pompes de service a` courant continu BBC GN 180
L(2) 300 kW
16.3.2 Montage d’essai sur la plate-forme 3









Fig. 16.2 – Montage d’essai sur la plate-forme 3
1. la conduite d’alimentation,
2. la baˆche spirale
3. le diffuseur de la turbine (coˆne, coude et divergent),
4. l’accumulateur,
5. la vanne rotative,
6. la motorisation de la vanne rotative,
7. le tuyau en matie`re plastique qui raccorde la vanne au diffuseur. Bien que ce tuyau
soit relativement souple en flexion, il pre´sente une rigidite´ radiale suffisante graˆce
a` une spirale me´tallique de renforcement noye´e dans le plastique.
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16.3.3 Syste`me d’excitation
Le fonctionnement de l’excitatrice hydraulique est explique´ dans le chapitre 12. La
disposition du syste`me a e´te´ le´ge`rement adapte´e selon les diffe´rents montages d’essai
pre´sente´s dans la figure 16.3.
a. L’excitatrice soutire l’eau du coˆte´ haute pression de la plate-forme et l’injecte
dans le coude du diffuseur. La pompe d’injection n’a pas e´te´ employe´e ; l’e´nergie
hydraulique massique a` disposition de la machine a e´te´ exploite´e pour mettre l’eau
dans l’accumulateur de l’excitatrice sous pression.
b. L’excitatrice soutire l’eau du chaudron coˆte´ basse pression (niveau libre) de la
plate-forme. La pompe d’injection fournit l’e´nergie ne´cessaire pour injecter le de´bit
module´ dans le coude du diffuseur.
c. L’excitatrice soutire l’eau dans le coude du diffuseur et la de´verse au-dessus du ni-
veau libre du chaudron coˆte´ basse pression de la plate-forme. La pompe d’injection
de´bite dans le sens oppose´ par rapport au cas pre´ce´dent.
Le de´bit d’excitation a e´te´ re´gle´ de deux manie`res :
1. par une vanne de re´glage (VR) situe´e dans le circuit d’excitation, dont l’angle
d’ouverture est pilote´ par un servo-moteur,
2. en modifiant l’angle d’ouverture d’un circuit de bypass entre les coˆte´s haute pression
et basse pression de la pompe d’injection.
16.3.4 Configurations d’essai et conditions de fonctionnement
Plusieurs essais ont e´te´ effectue´s en changeant la configuration du syste`me de controˆle
actif et/ou les conditions de fonctionnement de la turbine (tableaux 16.2 et 16.3) :
• meˆme point de fonctionnement en termes des parame`tres adimensionnels ϕ et ψ de
la turbine, pour trois e´nergies hydrauliques massiques d’essai : E = 60, 147 et 184
J/kg. Par contre, le σ diffe`re le´ge`rement dans les trois cas parce que la pression au-
dessus du niveau libre en aval de la turbine est laisse´e a` la pression atmosphe´rique.
• ge´ne´ration de la contre-excitation par injection et soutirage d’un de´bit d’eau mo-
dule´ dans le diffuseur,
• deux diame`tres de passage du raccordement du tuyau souple au coude du diffuseur,
• deux emplacements de la prise d’eau : dans le chaudron (basse pression) et dans la
conduite d’alimentation (haute pression),
• utilisation du syste`me d’excitation a` des fre´quences diffe´rentes de la fre´quence
fondamentale de l’excitation naturelle de la turbine ou avec la turbine arreˆte´e.
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Fig. 16.3 – Montages d’essai
n◦ Excitation Configuration Diam. E [J/kg] Point de fonctionnement
A Injection figure 16.3.b φ/2 60 tableau 16.3, n◦1
B Injection figure 16.3.b φ 60 tableau 16.3, n◦1
C Soutirage figure 16.3.c φ 60 tableau 16.3, n◦1
D Injection figure 16.3.b φ/2 147 tableau 16.3, n◦2
E Injection figure 16.3.b φ 147 tableau 16.3, n◦2
F Injection figure 16.3.a φ 147 tableau 16.3, n◦2
G Soutirage figure 16.3.c φ 147 tableau 16.3, n◦2
H Injection figure 16.3.a φ 184 tableau 16.3, n◦3
Tab. 16.2 – Conditions d’essai
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No ϕ [−] ψ [−] σ [−] γ [◦]
1 0.276 1.043 1.540 18.5
2 0.276 1.036 0.630 18.5
3 0.276 1.038 0.528 18.5
E [J/kg] Q [m3/s] T [Nm] ω [rad/s]
60.4 0.373 342 53.83
146.9 0.583 850 84.19
184.3 0.654 1070 94.25
Tab. 16.3 – Points de fonctionnement de la turbine
16.3.5 Instrumentation de mesure
Pour effectuer la mesure des grandeurs dynamiques, 5 capteurs de pression fluctuante
Kistler 701 ont e´te´ installe´s en paroi de la conduite haute pression (figure 16.3). Quatre
autres capteurs sont place´s sur le coˆne du diffuseur et permettent de se´parer le champ
tournant du champ pulsant. Ces capteurs de pression sont de type pie´zo-e´lectrique et
leur amplificateur de charge de´livre un signal -10/+10V. Ces signaux sont enregistre´s
a` l’aide d’un analyseur de signaux HP3566 relie´ a` un PC, permettant d’effectuer des
traitements du signal.
16.4 Analyse de la pression acoustique dans le do-
maine fre´quentiel
16.4.1 Spectres d’amplitude pour un fonctionnement optimal
Les figures 16.4 a` 16.6 montrent les spectres d’amplitude de la pression acoustique
mesure´e a` l’entre´e de la baˆche de la turbine, et cela pour les deux cas suivants :
• l’excitation naturelle de la turbine toute seule,
• l’excitation naturelle plus la contre-excitation, avec un re´glage optimal du syste`me
de controˆle actif afin d’obtenir une re´duction maximale des fluctuations de pression.
Le de´bit d’excitation optimal et le de´phasage optimal sont re´gle´s manuellement et garde´s
constants. En d’autres mots, seul le controˆleur de synchronisation est utilise´. La recherche
automatique des parame`tres optimaux n’intervient donc pas.
Les configurations d’essai et les conditions de fonctionnement sont pre´sente´es dans le
paragraphe 16.3.4. Les observations suivantes peuvent eˆtre tire´es de ces mesures :
• La pression acoustique a` la fre´quence fondamentale est re´duite au niveau du “bruit
de fond”, sauf dans la figure 16.5.G ou` le de´bit d’excitation optimal ne pouvait
pas eˆtre atteint. Nous n’avions pas de moyens a` disposition pour augmenter ce
de´bit. C’est pour cette raison que nous avons opte´ pour travailler sous une e´nergie
hydraulique massique plus basse (E = 60 J/kg), e´tant donne´ que l’amplitude de
l’excitation naturelle est alors plus petite.
• La contre-excitation peut aussi bien eˆtre ge´ne´re´e par injection que par soutirage
d’un de´bit module´. En comparant les figures 16.4.B avec 16.4.C et 16.5.E avec
16.5.G, on observe une diffe´rence au niveau des harmoniques supe´rieurs. Effec-
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tivement, seule la phase relative a` la premie`re fre´quence harmonique (fre´quence
fondamentale) est pilote´e ; celle des harmoniques d’ordre supe´rieur ne l’est pas. En
fonction de la phase relative entre l’excitation naturelle et la contre-excitation, les
amplitudes des harmoniques seront tantoˆt re´duites, tantoˆt amplifie´es. L’excitation
par soutirage ne donne donc pas force´ment des meilleures re´sultats au niveau du
contenu harmonique de la contre-excitation.
• Les figures 16.4.A et 16.4.B ainsi que 16.5.D et 16.5.E permettent de comparer
les spectres d’amplitudes pour une petite et une grande section de passage. On
s’attendait a` un niveau plus e´leve´ des harmoniques supe´rieurs pour une section
de passage plus petite. En effet, le de´bit d’excitation e´tant le meˆme, la vitesse
d’e´coulement est plus grande. La formation de cavitation et l’implosion de cette
poche de vapeur a` chaque fermeture de la vanne rotative est donc plus prononce´e,
ce qui expliquerait un contenu fre´quentiel plus riche et plus grand en amplitude.
Les figures 16.5.D et 16.5.E de´montrent que cela n’est pas toujours le cas. Il est
e´galement possible que les phases relatives de la contre-excitation pour les har-
moniques supe´rieurs diffe`rent pour les deux configurations. De cette manie`re, la
re´sultante de l’excitation naturelle et la contre-excitation dans le cas d’une petite
section de passage peut eˆtre re´duite graˆce a` une ’meilleure phase relative’ meˆme
si l’amplitude est plus grande que celle de la configuration avec grande section de
passage.
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Condition d’essai A
a.




































































































n◦ Excitation Configuration Diam. E [J/kg] Point de fonctionnement
A Injection figure 16.3.b φ/2 60 tableau 16.3, n◦1
B Injection figure 16.3.b φ 60 tableau 16.3, n◦1
C Soutirage figure 16.3.c φ 60 tableau 16.3, n◦1
Fig. 16.4 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controˆle actif :
a. excitation naturelle b. excitation naturelle + contre-excitation
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Condition d’essai D
a.




































































































n◦ Excitation Configuration Diam. E [J/kg] Point de fonctionnement
D Injection figure 16.3.b φ/2 147 tableau 16.3, n◦2
E Injection figure 16.3.b φ 147 tableau 16.3, n◦2
G Soutirage figure 16.3.c φ 147 tableau 16.3, n◦2
Fig. 16.5 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controˆle actif :
a. excitation naturelle b. excitation naturelle + contre-excitation
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Condition d’essai F
a.


































































n◦ Excitation Configuration Diam. E [J/kg] Point de fonctionnement
F Injection figure 16.3.a φ 147 tableau 16.3, n◦2
G Soutirage figure 16.3.c φ 147 tableau 16.3, n◦2
Fig. 16.6 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controˆle actif :
a. excitation naturelle b. excitation naturelle + contre-excitation
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16.4.2 Spectres d’amplitude a` une excitation force´e
Le spectre d’amplitude de la contre-excitation seule ne peut eˆtre mesure´ directement.
En effet, il est impossible d’e´liminer l’excitation naturelle de la turbine sans changer les
caracte´ristiques dynamiques du diffuseur et donc de l’installation hydraulique.
Cependant, pour avoir une ide´e du contenu fre´quentiel de la contre-excitation, les
conditions de fonctionnement de la turbine et/ou la contre-excitation ont e´te´ change´es.
1. L’e´nergie hydrauliquemassique a` disposition de la turbine a e´te´ le´ge`rement modifie´e
en gardant toutefois ϕ et ψ constants et sans toucher au syste`me d’excitation, ni
a` son re´glage. Il est suppose´ que les caracte´ristiques dynamiques de l’installation
ne changent pas trop pour que l’influence sur le contenu spectral de la contre-
excitation soit petite.
Dans la figure 16.7, la turbine fonctionne sous une e´nergie hydraulique massique de
E = 147 J/kg (tableau 16.3.B). La fre´quence fondamentale de l’excitation naturelle
est de 4.5Hz. L’installation a e´te´ excite´e a` la fre´quence correspondant a` la fre´quence
fondamentale de l’excitation naturelle sous une e´nergie hydraulique de E = 60 J/kg
(2.87Hz) avec des de´bits d’excitation croissants.
2. L’installation hydraulique est excite´e avec le syste`me de controˆle actif sans que
la turbine ne soit en marche (figure 16.8). La fre´quence fondamentale de l’excita-
tion est de 2.87Hz, ce qui correspond a` la fre´quence fondamentale de l’excitation
naturelle sous une e´nergie hydraulique massique de E = 60 J/kg avec des de´bits
d’excitation croissants.
La comparaison des spectres de la figure 16.8 par rapport aux spectres pre´sente´s
dans la figure 16.7 permet d’avoir une ide´e de la pre´sence de la torche sur le contenu
fre´quentiel de l’excitation.
• L’amplitude a` la fre´quence fondamentale est le´ge`rement plus grande quand la
machine est arreˆte´e.
• Les amplitudes des harmoniques supe´rieurs sont nettement plus e´leve´es, sauf
pour un petit de´bit d’excitation (figure 16.8.a). Les deuxie`me et troisie`me har-
moniques pre´sentent des amplitudes supe´rieures celles a` la fre´quence fondamen-
tale.
3. Les conditions de fonctionnement de la turbine restent inchange´es. Par contre, la
contre-excitation se passe au deuxie`me harmonique de l’excitation naturelle de la
turbine (figure 16.9). On observe que :
• L’amplitude croˆıt line´airement avec le de´bit d’excitation.
• L’amplitude a` la fre´quence fondamentale de l’excitation naturelle n’est que tre`s
peu influence´e par l’excitation.
En conclusion, il ne faut pas perdre de vue que la pression acoustique mesure´e a`
l’entre´e de la baˆche spirale est une re´ponse locale a` l’excitation naturelle de la turbine.
Elle nous donne seulement une image de l’excitation source a` travers une boˆıte noire. Les
caracte´ristiques dynamiques de´pendent des conditions de fonctionnement de la turbine.
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Fig. 16.7 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique a` l’entre´e de baˆche : excitation
naturelle (E = 147 J/kg, fnat = 4.50Hz) et contre-excitation (fnat = 2.87Hz) a. qexc =
2.71 l/s b. qexc = 4.00 l/s c. qexc = 5.56 l/s
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E=60, qexc=2.77 l/s, turbine arrêtée
b.















E=60, qexc=4.01 l/s, turbine arrêtée
c.















E=60, qexc=5.65 l/s, turbine arrêtée
Fig. 16.8 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique a` l’entre´e de baˆche : pas
d’excitation naturelle et contre-excitation (E = 60 J/kg, fnat = 2.87Hz) a. qexc =
2.77 l/s b. qexc = 4.01 l/s c. qexc = 5.66 l/s
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Contre−excitation à 2ff, q
exc
=2.12 l/s
Fig. 16.9 – Spectres d’amplitude de la pression acoustique a` l’entre´e de baˆche : excitation
naturelle (E = 60 J/kg, fnat = 2.87Hz) et contre-excitation (2 ∗ fnat = 5.75Hz) a.
qexc = 0.00 l/s b. qexc = 0.87 l/s c. qexc = 1.46 l/s d. qexc = 2.12 l/s
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16.5 Analyse e´nerge´tique
16.5.1 Bilan e´nerge´tique
L’application du controˆle actif dans le but d’ame´liorer le comportement dynamique
d’une turbine hydraulique entraˆıne e´videmment un couˆt : l’e´nergie ne´cessaire pour faire
fonctionner le syste`me d’excitation. Le bilan e´nerge´tique du syste`me est pre´sente´ dans
ce paragraphe. Or, il ne prend pas en compte le couˆt lie´ a` une e´ventuelle baisse de
rendement de la turbine, point qui est justifie´ dans le paragraphe 16.5.3.
Le tableau 16.4 compare les puissances en jeu pour la turbine Francis et l’excitatrice.
Pour l’excitatrice, on distingue :
• la puissance e´lectrique consomme´e par le moteur de la vanne rotative,
• une puissance hydraulique. Pour les configurations de la figure 16.3.b et 16.3.c, il
s’agit de la puissance hydraulique fournie par la pompe de circulation de l’exci-
tatrice. Dans le cas de la configuration 16.3.a, le de´bit d’excitation ne passe pas
par la turbine et constitue donc une perte e´nerge´tique qui doit eˆtre incluse dans le
bilan e´nerge´tique.
Le rapport de puissancePexcitatrice/Pturbine, comme le rapport de de´bitQexcitatrice/Qturbine,
est infe´rieur a` 1.5%, ce qui est un re´sultat tre`s encourageant.
16.5.2 Analyse des diffe´rentes configurations
Le meˆme tableau 16.4 permet d’e´tudier les diffe´rentes configurations teste´es (figure
16.3) sur le plan e´nerge´tique1. L’analyse conduit aux observations suivantes :
• Le de´bit d’excitation optimal est le meˆme, que la contre-excitaiton soit ge´ne´re´e par
injection (deux diame`tres de passage diffe´rents) ou par soutirage.
Dans le tableau 16.4 : comparer configurations A,B et C et comparer configurations D,E
et F.
• La diffe´rence de pression aux bornes de la vanne rotative, pour assurer le de´bit
d’excitation optimal, augmente pour un plus petit diame`tre de passage. En premier
ordre, la perte de charge d’un tuyau est inversement proportionnelle a` son diame`tre














Pour les essais, un diaphragme a e´te´ inse´re´ dans le tuyau de raccordement. La perte
de charge supple´mentaire peut eˆtre estime´e.
1. Le coefficient de perte de charge K est calcule´ (e´quation (16.1)) a` partir de
la configuration sans diaphragme (tableau 16.4.B ou E) pour laquelle ∆E, Q
et A sont connus.
1Rappelons que pour la configuration 16.2.G, le de´bit d’excitation optimal n’a pas pu eˆtre atteint
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Config. A E = 60 E = 46
Tab. 16.2.A Q = 0.3714 Q = 0.0041 1.10% 0.85% 1.06%
Fig. 16.3.b P = 22.39 P = 0.19 P = 0.05
Config. B E = 60 E = 39
Tab. 16.2.B Q = 0.3717 Q = 0.0041 1.11% 0.72% 0.99%
Fig. 16.3.b P = 22.36 P = 0.16 P = 0.06
Config. C E = 60 E = 73
Tab. 16.2.C Q = 0.3731 Q = 0.0041 1.10% 1.33% 1.60%
Fig. 16.3.c P = 22.50 P = 0.30 P = 0.06
Config. D E = 147 E = 116
Tab. 16.2.D Q = 0.5836 Q = 0.0063 1.09% 0.86% 1.03%
Fig. 16.3.b P = 85.71 P = 0.74 P = 0.15
Config. E E = 147 E = 99
Tab. 16.2.E Q = 0.5822 Q = 0.0063 1.08% 0.72% 0.80%
Fig. 16.3.b P = 85.60 P = 0.62 P = 0.06
Config. F E = 147 E = 147
Tab. 16.2.F Q = 0.5909 Q = 0.0065 1.09% 1.09% 1.40%
Fig. 16.3.a P = 87.11 P = 0.95 P = 0.27
Config. H E = 184 E = 184
Tab. 16.2.H Q = 0.6599 Q = 0.0066 1.00% 1.00% 1.24%
Fig. 16.3.a P = 120.87 P = 1.21 P = 0.29
Unite´s : E = [J/kg], Q = [m3/s], P = [kW]
Tab. 16.4 – Bilans e´nerge´tiques















– A est le diame`tre du tuyau
– Ad est le diame`tre du diaphragme
– Cc est un coefficient prenant en compte la contraction de l’e´coulement dans
le diaphragme. Cc = 3.75 pour Ad/A = 0.5.
La perte de charge supple´mentaire estime´e ∆E = 11 J/kg est plus e´leve´e que la
valeur mesure´e (tableau 16.4.A) : ∆E = 46− 39 = 7 J/kg.
• On retrouve les meˆmes rapports des puissances hydrauliques Phydr.excit./Phydr.turb.,
aussi bien en fonction de la section de passage qu’en fonction de l’e´nergie hydrau-
lique massique de la turbine.
Dans le tableau 16.4 : comparer configurations A et B avec configurations D et E.
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• La ge´ne´ration de la contre-excitation par soutirage est plus couˆteuse en e´nergie. Les
lignes d’e´nergie pre´sente´es dans la figure 16.10 permettent de comprendre pourquoi
le rapport des puissances hydrauliques Phydr.excit./Phydr.turb. est toujours plus e´leve´
en soutirant l’eau. Remarquons que dans la figure, la ligne correspondant a` l’e´nergie
cine´tique, ne´gligeable devant l’e´nergie potentielle, n’a pas e´te´ dessine´e. Dans le
cas de soutirage, la pression a` l’aspiration e´tant basse, le syste`me d’excitation
et en particulier la pompe d’injection risque de fonctionner dans des conditions
de´favorables du point de vue cavitation. Lors des essais de la configuration 16.2.G,
la formation de vapeur a` l’entre´e du tuyau d’aspiration de la pompe bloquait
le de´bit, ce qui entraˆınait un fonctionnement irre´gulier de la pompe. Le de´bit
d’excitation optimal ne pouvait pas eˆtre atteint, bien que les caracte´ristiques de la
pompe hors cavitation soient largement suffisantes.
Dans le tableau 16.4 : comparer configuration B avec C.
• La configuration ’bypass’ (figure 16.3.a) est moins inte´ressante du point de vue
e´nerge´tique. En prenant l’exemple de la configuration E, l’e´nergie massique E =
147 J/kg (tableau 16.4.E) mise a` disposition par la turbine entraˆınerait une contre-
excitation trop grande. Une partie de cette e´nergie doit eˆtre de´truite par la vanne de
re´glage afin d’obtenir la “bonne” pression dans l’accumulateur correspondant a`E =
47 J/kg, comme on peut le voir dans le tableau 16.5.E. Ce tableau donne une ide´e
des pressions mesure´es aux endroits indique´s sur la figure 16.10. Les pressions sont
exprime´es en J/kg pour rendre la comparaison plus facile avec l’e´nergie hydraulique
massique a` disposition de la machine.












Fig. 16.10 – Lignes d’e´nergie pour une contre-excitation par injection et par soutirage
Conclusions en vue du dimensionnement du syste`me d’excitation
L’analyse e´nerge´tique permet d’avancer de´ja` quelques e´le´ments pour le dimensionne-
ment du syste`me d’excitation.
1. Il faut choisir la section de passage la plus grande possible.
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n◦ Excitation Diam. E [J/kg] p1 [J/kg] p2 [J/kg] p3 [J/kg] p4 [J/kg]
A Injection φ/2 60 4 26 52 6
B Injection φ 60 4 19 46 7
C Soutirage φ 60 4 -7 -46 27
D Injection φ/2 147 4 60 113 -4
E Injection φ 147 4 43 96 -4
Tab. 16.5 – Pressions mesure´es a` diffe´rents endroits le long de l’excitatrice
2. L’utilisation de la vanne de re´glage peut eˆtre remise en question puisqu’elle ne fait
que de´truire une partie de l’e´nergie hydraulique. Il est e´galement possible d’utiliser
une pompe d’injection a` vitesse variable afin de produire l’e´nergie ne´cessaire a`
produire la contre-excitation.
3. La meilleure configuration pour ge´ne´rer la contre-excitation est celle de la figure
16.3.b ou` l’eau est prise du coˆte´ basse pression et re´injecte´e dans le coˆne du diffu-
seur.
16.5.3 Influence de l’excitation externe sur le rendement de la
turbine
Comme mentionne´ dans le paragraphe 16.5.1, le couˆt lie´ a` une e´ventuelle baisse de
rendement de la turbine a e´te´ laisse´ de coˆte´. Nous montrerons ici que le rendement n’est
que tre`s peu affecte´ par l’injection d’un de´bit module´ dans le diffuseur.
Excitation utilisant une pompe d’injection
Le montage d’essai est pre´sente´ dans les figures 16.3.b et 16.3.c. Les re´sultats de
mesures se trouvent dans le tableau 16.6. Ils indiquent que le rendement de la turbine a
tendance a` augmenter le´ge`rement, notamment de 0 a` 0.2% dans les cas pre´sents.
En comparant le changement relatif du rendement (comparer dans le tableau 16.6 la
configuration B avec C et la configuration E avec G), on observe que l’injection a tendance
a` augmenter le rendement de 0.1 a` 0.2%. Si l’excitation est ge´ne´re´e par soutirage d’un
de´bit, le rendement ne change pas. Il n’est pas possible de tirer une conclusion de´finitive
de la constatation pre´ce´dente car le nombre de donne´es n’est pas suffisant.
De la meˆme manie`re, le gain de rendement semble eˆtre 0.1% pour les configurations
ou` une section de passage plus grande a` e´te´ utilise´e (comparer dans le tableau 16.6 la
configuration A avec B et la configuration D avec E).
Excitation utilisant l’e´nergie hydraulique massique a` disposition de la turbine
Il s’agit de la configuration H dans le tableau 16.2, pre´sente´e dans la figure 16.3.a.
Pour le troisie`me point de fonctionnement (tableau 16.3), les grandeurs hydrauliques mesure´es
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Configuration ϕ ψ η E Q T ω
Sans CA 0.2750 1.0428 0.8453 60.4 0.37182 342.3 53.80
A Avec CA 0.2747 1.0414 0.8461 60.3 0.37144 341.7 53.80
∆absolu -0.0004 -0.0014 0.0008 -0.1 -0.00038 -0.6 0.01
∆relatif -0.15% -0.13% 0.09% -0.17% -0.10% -0.18% <0.01%
Sans CA 0.2752 1.0401 0.8482 60.2 0.37218 343.2 53.81
B Avec CA 0.2749 1.0387 0.8500 60.2 0.37174 343.1 53.81
∆absolu -0.0003 -0.0014 0.0018 0.0 -0.00044 -0.1 -0.02
∆relatif -0.11% -0.13% 0.21% 0.00% -0.12% -0.03% <-0.01%
Sans CA 0.2763 1.0432 0.8425 60.4 0.37373 342.3 53.81
C Avec CA 0.2759 1.0411 0.8425 60.3 0.37312 341.0 53.81
∆absolu -0.0004 -0.0021 -0.0000 -0.1 -0.00061 -1.3 0.00
∆relatif -0.15% -0.20% 0.00% -0.17% -0.16% -0.38% 0.00%
Sans CA 0.2755 1.0366 0.8491 146.9 0.58285 849.9 84.18
D Avec CA 0.2758 1.0361 0.8492 146.9 0.58361 850.1 84.18
∆absolu 0.0003 -0.0005 0.0001 0.0 0.00076 0.1 0.03
∆relatif -0.11% -0.05% 0.01% 0.00% 0.13% 0.01% <0.01%
Sans CA 0.2753 1.0383 0.8465 147.1 0.58247 848.6 84.17
E Avec CA 0.2752 1.0376 0.8475 147.0 0.58221 848.5 84.17
∆absolu -0.0001 -0.0007 0.0010 -0.1 -0.00026 -0.1 0.00
∆relatif -0.04% -0.07% 0.12% -0.07% -0.05% -0.01% 0.00%
Sans CA 0.2771 1.0371 0.8476 147.1 0.58646 851.6 84.21
G Avec CA 0.2771 1.0361 0.8477 147.0 0.58652 852.2 84.21
∆absolu 0.0000 -0.0010 0.0001 -0.1 0.00006 0.6 -0.05
∆relatif 0.00% -0.10% 0.01% -0.07% 0.01% 0.07% -0.01%
Unite´s : E = [J/kg], Q = [m3/s], P = [kW], T = [Nm], ω = [rad/s]
Tab. 16.6 – Influence sur le rendement de la turbine de l’excitation ge´ne´re´e par une
pompe d’injection (γ = 18.5◦)
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sont pre´sente´es dans le tableau 16.7. On constate qu’avec le syste`me de controˆle actif en
marche, le rendement de la machine baisse d’environ 1%.
ϕ ψ η E Q T ω γ
Sans CA 0.2740 1.0365 0.8528 184.1 0.64908 1070 94.2 18.5◦
Avec CA 0.2764 1.0330 0.8429 183.5 0.65467 1063 94.2 18.5◦
∆absolu 0.0024 -0.0035 -0.0099 -0.6 0.00559 -7 0 -
∆relatif 0.86% -0.34% -1.16% -0.34% 0.86% -0.65% 0% -
∆corr.relatif -0.16% -0.34% -0.15% -0.34% -0.16% -0.65% 0% -
Unite´s : E = [J/kg], Q = [m3/s], P = [kW], T = [Nm], ω = [rad/s]
Tab. 16.7 – Influence sur le rendement de la turbine de l’excitation ge´ne´re´e en utilisant
l’e´nergie hydraulique massique
Apre`s une correction du de´bit mesure´ par le de´bitme`tre de la plate-forme qui inclut
le de´bit d’excitation par l’excitatrice, le rendement est de η∗ = η Q/(Q−Qexc) = 0.8515
avec controˆle actif. On observe que le rendement de la machine est peu influence´ par
l’injection d’un de´bit module´ : (∆η/η = 0.15%).
Pourquoi le rendement a-t-il plutoˆt tendance a` diminuer pour cette configuration, a
contrario de ce qui a e´te´ observe´ pour les autres ? Ceci est duˆ au fait que le point de
fonctionnement de la turbine change le´ge`rement en utilisant le syste`me de controˆle actif.
Effectivement, le de´bit que la pompe de service doit fournir est le´ge`rement plus e´leve´, ce
qui entraˆıne une baisse de l’e´nergie hydraulique massique (figure 16.11). C’est pourquoi
on remarque une diffe´rence dans les parame`tres sans et avec le syste`me de controˆle actif.
En se basant sur la caracte´ristique d’une des pompes de service de la plate-forme, la
diminution de l’e´nergie hydraulique massique est estime´e a` ∆E = 0.26%. Cette valeur




Fig. 16.11 – Caracte´ristique de la pompe de service et de la turbine du stand d’essais
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16.5.4 Perte de charge moyenne de la vanne rotative
La taˆche principale de la vanne rotative consiste a` moduler le de´bit d’excitation. La
perte de charge induite par la vanne varie en continu. En effet, elle de´pend de l’angle
d’ouverture qui change en permanence puisque la vanne tourne a` une vitesse a` peu pre`s
constante.
Or, il est inte´ressant de conside´rer la perte de charge moyenne entre la pression au
sein du coˆne du diffuseur et la pression dans l’accumulateur. Cette dernie`re grandeur est
un parame`tre de´terminant dans le dimensionnement de l’accumulateur.
n◦ Excitation Diam. E p1/ρ p2/ρ |p1 − p2| /ρE Qturb Qexc
A Injection φ/2 60 4 26 0.37 0.3714 0.0041
B Injection φ 60 4 19 0.25 0.3717 0.0041
C Soutirage φ 60 4 -7 0.18 0.3731 0.0041
D Injection φ/2 147 4 60 0.38 0.5836 0.0063
E Injection φ 147 4 43 0.26 0.5822 0.0063
Unite´s : E = [J/kg], Q = [m3/s], p = [Pa], p/ρ = [J/kg]
Tab. 16.8 – Pertes de charge moyenne de la vanne rotative
Les mesures permettent de quantifier la perte de charge moyenne de la vanne rotative.
Les observations suivantes peuvent eˆtre tire´es du tableau 16.8 :
• Pour la meˆme configuration, mais avec des e´nergies hydrauliques massiques dif-
fe´rentes, on retrouve le meˆme rapport |p1 − p2| /ρE.
Comparer dans le tableau 16.8 la configuration A avec D ainsi que la configuration A
avec E.
• En utilisant un diaphragme dans le tuyau de raccordement, des pertes de charges
supple´mentaires sont introduites. Plus la section de passage est petite, plus la
pression dans l’accumulateur augmente pour vaincre ces pertes de charge.
Comparer dans le tableau 16.8 la configuration A avec B ainsi que la configuration D
avec E.
• Les pertes de charge sont le´ge`rement infe´rieures si l’excitation est ge´ne´re´e par
soutirage d’un de´bit d’eau module´.
Comparer dans le tableau 16.8 la configuration B avec C
Une fois le de´bit d’excitation ne´cessaire connu, la pression ne´cessaire dans l’accumulateur
peut eˆtre facilement calcule´e a` l’aide d’outils de calcul de re´gimes transitoires. Cette
pression est un parame`tre important pour le dimensionnement de la pompe d’injection.
Les autres parame`tres sont le de´bit d’excitation, ainsi que les pertes de charge dans les
tuyaux de raccordement de la pompe a` l’accumulateur.
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16.6 Analyse de la pression acoustique a` la fre´quence
fondamentale
16.6.1 Evolution en fonction de la phase relative (de´bit d’exci-
tation optimal)
La figure 16.12 repre´sente l’e´volution des amplitudes de la pression acoustique |pff(φ−
φopt)| en fonction du de´phasage relatif entre l’excitation naturelle et la contre-excitation.
Il s’agit de la pression mesure´e a` l’entre´e de la baˆche spirale de la turbine, pour un
de´bit d’excitation optimal. Les points de fonctionnement de la machine sont e´nume´re´s
dans le tableau 16.2. En abscisse, les donne´es sont relatives au de´phasage optimal. Les
amplitudes, en ordonne´e, sont rendues sans dimension par rapport a` l’amplitude de
l’excitation naturelle a` la fre´quence fondamentale, mesure´e au meˆme endroit (ff). On
observe qu’aux alentours du de´phasage optimal, l’amplitude a` la fre´quence fondamentale
est facilement re´duite d’un facteur 10 a` 15 (figure 16.12).






















Fig. 16.12 – Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du
de´phasage relatif entre l’excitation naturelle et la contre-excitation et pour un de´bit
d’excitation optimal : premier harmonique (fondamental)
16.6.2 Evolution en fonction de l’angle d’ouverture de la vanne
de re´glage (phase relative optimale)
La figure 16.13 repre´sente l’e´volution typique des amplitudes de la pression acoustique
|pff(α)| en fonction de l’angle d’ouverture de la vanne de re´glage et cela pour un de´phasage
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Fig. 16.13 – Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du de´bit
d’excitation et pour un de´phasage relatif optimal entre l’excitation naturelle et la contre-
excitation : harmoniques fondamental et supe´rieurs
relatif optimal entre l’excitation naturelle et la contre-excitation. Il s’agit de la pression
acoustique mesure´e a` l’entre´e de la baˆche spirale de la turbine.
En abscisse, les donne´es sont relatives a` l’angle d’ouverture maximal de la vanne
de re´glage ; ze´ro correspond a` la fermeture comple`te et 100 a` l’ouverture comple`te. Les
amplitudes, en ordonne´e, sont rendues sans dimension par rapport a` l’amplitude de
l’excitation naturelle a` la fre´quence fondamentale (ff).
Aux alentours du de´phasage optimal, l’amplitude a` la fre´quence fondamentale est a`
nouveau fortement re´duite. Les amplitudes des harmoniques supe´rieurs augmentent. En
particulier, on observe un changement de pente assez marque´ aux alentours d’un angle
d’ouverture α = 25%. C’est effectivement a` partir de ce de´bit que la formation de vapeur
qui se produit a` chaque fermeture de la vanne rotative devient audible. Pour des de´bits
d’excitation encore plus e´leve´s, de la cavitation se forme dans le tuyau qui relie la vanne
rotative au diffuseur de la turbine.
On observe que le mode`le quadratique est seulement valable dans la plage [25% <
α < 45%] autour du point optimal. En dehors, la fonction de performance e´volue peu
pour 50% < α < 100% (figure 16.13). Ceci est duˆ a` la caracte´ristique de la vanne de
re´glage qui est repre´sente´e a` la figure 16.14. On constate que le de´bit d’excitation moyen
ne croˆıt plus ve´ritablement pour α > 50%. Une caracte´ristique plus line´aire sur toute la
plage de l’ouverture de la vanne serait souhaitable.
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Fig. 16.14 – Caracte´ristique de la vanne de re´glage
16.6.3 Evolution en fonction du de´bit d’excitation (phase rela-
tive optimale)
Dans le paragraphe pre´ce´dent, l’amplitude de la pression |pff | a e´te´ pre´sente´e en
fonction de l’angle d’ouverture de la vanne de re´glage α. Ce parame`tre α est directement
pilote´ par l’ordinateur.
On observe une e´volution relativement line´aire de la caracte´ristique de la vanne de
re´glage (figure 16.14) jusqu’a` 40% d’ouverture. Pour la meˆme plage d’ouvertures, l’am-
plitude de la pression acoustique |pff(α)| (figure 16.13) e´volue relativement line´airement.
Cette observation indique qu’il est inte´ressant de repre´senter la pression acoustique en
fonction du de´bit d’excitation (|pff(q)|) plutoˆt qu’en fonction de l’angle d’ouverture de
la vanne de re´glage.
Adimensionnalisation relative a` des parame`tres de l’excitation optimale Les
re´sultats sont reporte´s sur la figure 16.15. En abscisse, les donne´es sont relatives au de´bit
d’excitation moyen optimal du syste`me d’excitation. Les amplitudes, en ordonne´e, sont
rendues sans dimension par rapport a` l’amplitude de la pression acoustique a` la fre´quence
fondamentale (ff) mesure´e a` l’entre´e de la baˆche spirale de la turbine sans syste`me de
controˆle actif. Rappelons que les conditions d’essai sont re´sume´es dans le tableau 16.2.
Quelques informations inte´ressantes peuvent en eˆtre tire´es pour la fre´quence fonda-
mentale.
• La line´arite´ des courbes dans la figure 16.15 montre que l’amplitude de la contre-
excitation a` la fre´quence fondamentale est proportionnelle au de´bit d’excitation
moyen.
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Fig. 16.15 – Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du de´bit
d’excitation et pour un de´phasage relatif optimal entre l’excitation naturelle et la contre-
excitation : premier harmonique (fondamental)
• Toutes les courbes se superposent tre`s bien en ce qui concerne l’amplitude a` la
fre´quence fondamentale, a` part une le´ge`re de´viation pour les configurations ’by-
pass’.
– Pour un de´bit nul, l’amplitude de la pression acoustique tend vers 1, ce qui
correspond a` l’amplitude mesure´e quand la turbine fonctionne toute seule, c’est
a` dire sans syste`me de controˆle actif.
– En augmentant le de´bit d’excitation, l’amplitude globale diminue et tend vers
ze´ro pour le de´bit optimal.
– Pour des de´bits plus e´leve´s que le de´bit optimal, la contre-excitation devient
plus grande que l’excitation naturelle ce qui re´sulte en une augmentation des
amplitudes. L’amplitude tend vers 1 si le double du de´bit optimal est injecte´,
sauf pour la configuration ’bypass’.
• La configuration de l’essai a une influence pour des de´bits d’excitation plus e´leve´s.
– Pour les configurations pour lesquelles le syste`me de controˆle actif est installe´
du coˆte´ basse pression (figures 16.3.b et c), on observe une e´volution line´aire sur
toute la plage des de´bits d’excitation.
– Pour la configuration ’bypass’ (figure 16.3.a), les courbes F et H dans la fi-
gure 16.15 montrent clairement une e´volution non line´aire. L’accumulateur, qui
ne filtre plus suffisamment les fluctuations de de´bit d’excitation induites par la
vanne rotative, est a` l’origine de ce comportement. Ces fluctuations se propagent
a` travers le syste`me d’excitation et induisent des fluctuations hydrauliques a`
l’endroit de la prise d’eau, notamment dans la conduite haute pression. Le signal
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mesure´ est alors la somme vectorielle de l’excitation naturelle de la turbine, de
la contre-excitation et de l’excitation induite par le syste`me d’excitation.
Adimensionnalisation relative a` des parame`tres de la turbine Dans la figure
16.16, les mesures ont e´te´ adimensionnalise´es par rapport au de´bit-volume (en abscisse)
et a` l’e´nergie hydraulique massique (en ordonne´e) de la turbine. On observe que :
• Le de´bit d’excitation relatif est le meˆme pour toutes les configurations, sauf pour
la configuration ’bypass’ ou` il est le´ge`rement infe´rieur. Cette caracte´ristique a un
inte´reˆt pratique direct. Le de´bit d’excitation peut eˆtre de´termine´ expe´rimenta-
lement en extrapolant la premie`re partie de cette caracte´ristique qui peut eˆtre
mesure´e a` l’aide d’une excitatrice provisoire.
• Les pentes des droites diffe`rent le´ge`rement en fonction de l’e´nergie massique de la
turbine. En effet, la similitude n’est pas conserve´e pour les trois e´nergies hydrau-
liques massiques :
– le σ ne pouvait eˆtre adapte´,
– les conduites en amont de la turbine restent e´videmment les meˆmes, ce qui
entraˆıne une non similitude ge´ome´trique incontournable.
• La pente est caracte´ristique pour une installation hydraulique et un point de fonc-
tionnement de la turbine donne´s.
Il ne s’agit pas d’une impe´dance (sa norme pour eˆtre plus pre´cis), puisque la pente
exprime un rapport d’une amplitude de la de pression acoustique et un de´bit d’ex-
citation moyen.
16.6.4 Evolution en fonction de la phase relative et du de´bit
d’excitation
La figure 16.17 montre la fonction de performance mesure´e. Elle donne l’amplitude
de la pression acoustique en fonction du de´phasage relatif et de l’angle d’ouverture α de
la vanne de re´glage. On observe que le mode`le quadratique est seulement valable dans
la plage [−15% < φ < 15%; 25% < α < 45%] autour du point optimal.
La fonction de performance est le´ge`rement de´cale´e a` une extre´mite´ de la plage des
parame`tres φ et α. La forme de la fonction de performance n’est pas plus quadratique
aux environs des parame`tres optimaux, contrairement au re´sultat escompte´.
Si nous avions pu mesurer directement le de´bit d’excitation nous aurions une fonction
de performance comme montre´e dans la figure 16.18. La fonction de performance est
repre´sente´e en fonction de la phase relative et en fonction du de´bit d’excitation (et non
en fonction de l’angle d’ouverture). Cette fonction de performance convient mieux pour
l’optimisation par l’algorithme optimisant. La figure 16.18 met aussi en e´vidence que
le de´bit d’excitation maximal est trop petit. Il n’est que tre`s peu supe´rieur au de´bit
d’excitation optimal.
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Fig. 16.16 – Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du de´bit
d’excitation et pour un de´phasage relatif optimal entre l’excitation naturelle et la contre-
excitation
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Fig. 16.17 – Fonction de performance mesure´e
16.7 Optimisation du de´phasage relatif et du de´bit
injecte´
Les re´sultats pre´sente´s dans les paragraphes pre´ce´dents (§16.6.1, §16.6.3, §16.6.4) ont
e´te´ re´alise´s a` l’aide de la partie du controˆleur qui assure la synchronisation, tout en
spe´cifiant manuellement les parame`tres φ et α.
L’algorithme d’optimisation de ces parame`tres φ et α a e´te´ e´tudie´ de plus pre`s dans
le chapitre 15. Quelques essais sur mode`le re´duit ont e´te´ effectue´s sur le mode`le re´duit de































Fig. 16.18 – Fonction de performance en fonction du de´bit d’excitation et du de´phasage
relatif
a` noter par rapport aux re´sultats obtenus au chapitre 15 ; on se re´fe`rera a` [6] pour une
discussion des re´sultats.
16.8 Conclusion
La campagne d’essais a permis de tester le syste`me de controˆle actif sur un mode`le
re´duit de turbine Francis en vue d’ame´liorer la stabilite´ de fonctionnement de la machine.
Cette campagne a confirme´ l’efficacite´ de l’approche dans la re´duction des fluctuations
hydrauliques pour les charges partielles de la turbine.
Plusieurs configurations du syste`me d’excitation ont e´te´ teste´es puis analyse´es sur les
aspects suivants : une analyse de la pression acoustique dans le domaine fre´quentiel, une
analyse e´nerge´tique du syste`me et une analyse du fonctionnement du syste`me d’excita-
tion. L’analyse des re´sultats fournit e´galement des indications ne´cessaires pour dimen-
sionnement d’une excitatrice pour une machine prototype.
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Chapitre 17
Propositions en vue de
l’ame´lioration du syste`me
17.1 Introduction
L’expe´rience acquise lors de la campagne de mesure permet de de´gager des ide´es
en vue d’ame´liorations possibles du syste`me de controˆle actif. Le but est de proposer
des modifications utiles et re´alisables, sans pour autant changer fondamentalement l’ap-
proche.
Deux voies se profilent pour ame´liorer le syste`me. Dans le paragraphe 17.2, nous
parlerons de mesures e´ventuelles pour re´duire les harmoniques supe´rieurs ge´ne´re´s par
l’action de la vanne rotative. Ensuite, nous nous attarderons sur une modification de la
strate´gie de controˆle qui soit mieux adapte´e au comportement de la turbine vis a` vis de
l’excitation hydraulique externe.
17.2 Re´duction des harmoniques supe´rieurs
17.2.1 Ge´ne´ralite´s
La nature rotative de l’actionneur permet d’agir sur l’harmonique fondamental dans
le spectre des fluctuations hydrauliques. La conception actuelle de la vanne rotative
induit aussi des harmoniques supe´rieurs dans l’anti-excitation ge´ne´re´e (section 12.4). Des
mesures sont propose´es dans les paragraphes suivants afin de diminuer les amplitudes de
ces harmoniques non souhaite´s.
En ge´ne´ral, la pression absolue dans le coˆne du diffuseur est faible, ce qui est inhe´rent
au principe de fonctionnement d’une machine a` re´action.
A chaque fermeture de la vanne rotative, une de´pression est induite dans la conduite
qui raccorde la vanne au diffuseur. Avec une pression locale faible, le risque de for-
mation de cavitation est d’autant plus e´leve´. Le bruit associe´ a` ce phe´nome`ne est
certes inde´sirable, mais pas vraiment proble´matique pour le bon fonctionnement du
syste`me. Il en va de meˆme pour l’e´rosion des pie`ces me´caniques de l’actionneur. Une
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conse´quence plus pre´occupante est l’influence de la cavitation sur l’apparition d’harmo-
niques supe´rieurs, comme mentionne´ dans le paragraphe 16.4.
Pour reme´dier a` ce proble`me, on peut d’abord agir sur les dimensions ou la conception
de l’actionneur. Ceci est pre´sente´ plus en de´tail dans le paragraphe suivant (§17.2.2).
17.2.2 Dimensionnement de l’excitatrice hydraulique
La formation de la cavitation peut eˆtre pre´venue en re´duisant la vitesse d’e´coulement
en aval de l’obturateur. Cela est possible avec un diame`tre de passage de l’excitatrice plus
grand. En effet, les essais sur mode`le ont montre´ que le de´bit d’excitation optimal reste
constant, pour des sections de passage diffe´rentes. Remarquons qu’une excitatrice de plus
grandes dimensions entraˆınera des couˆts supple´mentaires au niveau de sa fabrication. Le
diame`tre de passage de´coule de la connaissance de ce de´bit et de la vitesse critique pour
la formation de cavitation.
17.2.3 Ge´ome´trie de l’obturateur de la vanne
Une deuxie`me mesure consiste a` modifier la ge´ome´trie de l’obturateur afin d’avoir une
perte de charge en fonction de l’angle d’ouverture qui soit plus line´aire. Il est e´galement
envisageable de changer le´ge`rement la conception de la vanne rotative pour que le de´bit
ne soit jamais comple`tement nul.
17.3 Adaptation de la strate´gie de controˆle
17.3.1 Ge´ne´ralite´s
Le controˆleur se compose de deux boucles :
1. Une boucle inte´rieure qui synchronise l’actionneur hydraulique au phe´nome`ne phy-
sique a` suivre. Elle s’effectue le plus rapidement possible.
2. Une boucle exte´rieure lente d’optimisation des parame`tres ne´cessaires a` la synchro-
nisation.
La synchronisation fonctionne correctement et, sauf une mise a` jour du mate´riel d’ac-
quisition utilise´ (plus rapide), il n’y a pas de changements a` espe´rer. L’optimisation des
parame`tres est un peu plus de´licate. Il s’est ave´re´ que l’identification re´cursive fonctionne
de manie`re satisfaisante, mais uniquement si le syste`me ne se trouve pas trop loin du
point optimal (§15.7.3). En conse´quence, le controˆleur ne converge pas toujours vers les
parame`tres optimaux a` partir de conditions initiales quelconques.
17.3.2 Optimisation des parame`tres
L’optimisation de la phase relative et du de´bit d’excitation reste un processus relati-
vement lent. Si les conditions de fonctionnement de la machine, et donc les parame`tres
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optimaux changent beaucoup, le processus peut e´galement avoir de la peine a` retrouver
ces parame`tres.
Pour re´soudre ce proble`me, nous partons de la constatation que les parame`tres opti-
maux restent constants en fonction du point de fonctionnement de la turbine. Ainsi, il
est possible de constituer une base de donne´es qui peut eˆtre consulte´e au fur et a` mesure
que le point de fonctionnement change (gain scheduling). Effectivement, l’algorithme de
synchronisation re´agit tre`s vite a` l’application des parame`tres optimaux. Il serait donc
possible de suivre des changements rapides de la machine. En plus, avec cette approche
le syste`me fonctionne quasi tout le temps au point optimal, ce qui n’est pas le cas pour
l’algorithme d’optimisation ou` le controˆleur saute autour du point optimal.
Pour e´tablir la base de donne´es, il est ne´cessaire de de´finir une grille de points de
fonctionnement pour laquelle les parame`tres optimaux sont a` identifier. Pour cela, l’algo-
rithme d’identification peut tre`s bien eˆtre utilise´, soit automatiquement avec l’algorithme
de controˆle, soit en imposant manuellement les consignes pour la phase relative et l’angle
d’ouverture de la vanne de re´glage, ou encore une combinaison des deux. Ensuite, l’al-
gorithme d’optimisation pourrait eˆtre relance´ de temps a` autre afin de s’assurer que
les parame`tres optimaux n’ont pas e´volue´s. Comme l’algorithme est lance´ avec les “an-
ciens” parame`tres optimaux, nous pouvons supposer que ceux-ci ne diffe`rent pas trop
des nouveaux. Dans ce cas, la convergence de l’algorithme est assure´e.
17.4 Conclusion
Une campagne d’essais a permis de tester avec succe`s le syste`me de controˆle actif sur
un mode`le re´duit de turbine Francis en vue d’ame´liorer la stabilite´ de fonctionnement
de la machine.
L’expe´rience acquise a permis de mettre en e´vidence quelques aspects a` ame´liorer dans
la conception du syste`me de controˆle actif. Ainsi, il est notamment propose´ d’adapter
le re´gulateur de telle manie`re que sa partie d’optimisation soit utilise´e plus pre`s des
parame`tres optimaux.
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Quatrie`me partie
Transposition et application a`
l’e´chelle d’une turbine prototype
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Introduction
Dans la partie pre´ce´dente, la faisabilite´ d’atte´nuer l’excitation naturelle par une
contre-excitation controˆle´e a e´te´ de´montre´e sur un mode`le re´duit de turbine Francis.
Afin de pouvoir appliquer cette approche a` une installation hydroe´lectrique industrielle,
le dimensionnement correct d’une excitatrice hydraulique est indispensable. Les aspects
relatifs a` cette proble´matique font l’objet de la pre´sente partie.
Essais sur mode`le re´duit
A l’heure actuelle, les simulations nume´riques de l’e´coulement stationnaire a` travers
une turbine hydraulique ne permettent pas encore de calculer les caracte´ristiques hy-
drauliques de manie`re suffisamment pre´cise sur tout le domaine de fonctionnement de
la machine. Les calculs d’e´coulements non stationnaires constituent un de´fi encore plus
grand et ne´cessitent des ressources de calcul importantes.
L’essai d’une turbine en mode`le re´duit, au trace´ hydraulique homologue a` celui de
la turbine prototype, permet de pre´dire avec une grande pre´cision les performances sta-
tiques de la turbine prototype. En conse´quence, l’essai de re´ception sur mode`le re´duit
restera une e´tape indispensable de l’e´laboration d’une installation hydraulique pour de
nombreuses anne´es a` venir. En particulier dans le domaine du comportement dynamique,
il est ne´cessaire d’e´tudier et de de´velopper de nouvelles techniques de diagnostic.
Objectifs des essais de stabilite´ de fonctionnement
Le mode`le re´duit est construit de manie`re que toutes les parties mouille´es entre
l’entre´e de la baˆche et la sortie du diffuseur soient ge´ome´triquement semblables a` celles du
prototype. Par contre, les conduites de raccordement ne reproduisent pas ne´cessairement
la ge´ome´trie des adductions de l’installation prototype. Or, la pression acoustique mesu-
re´e a` l’entre´e de la baˆche de´pend aussi bien de la turbine que des conduites de raccorde-
ment. Le comportement dynamique du prototype est donc diffe´rent de celui mesure´ sur
mode`le re´duit pour des conditions de fonctionnement homologues.
Un des objectifs des essais de re´ception sur mode`le re´duit consiste a` pre´voir d’e´ven-
tuels proble`mes de stabilite´ lors du fonctionnement d’une installation prototype. La
caracte´risation des perturbations a` charge partielle ou a` forte charge induites par la
turbine joue un roˆle central dans cette proble´matique : on cherche a` de´terminer des pa-




Organisation de cette partie
Actuellement, la caracte´risation des perturbations passe par une analyse intensime´-
trique. Cette me´thode, et en particulier son application dans le cadre des installations
hydroe´lectriques sera discute´e dans le chapitre 18. Une caracte´risation plus comple`te,
base´e sur l’identification d’un syste`me e´quivalent fait l’objet du chapitre 19. On re-
trouve cette me´thode dans d’autres domaines de la technique, mais son application au
comportement dynamique des installations hydroe´lectriques est nouvelle.
Cette proble´matique est en rapport direct avec le dimensionnement du syste`me actif.
En effet, les grandeurs hydrauliques mesure´es localement de´pendent des caracte´ristiques
dynamiques de l’installation comple`te. L’objectif est de remonter a` la source d’excitation
dans le but d’en extraire une information sur le de´bit-volume moyen que le syste`me
de controˆle actif doit injecter afin d’atte´nuer l’excitation naturelle de la turbine. La
connaissance du de´bit d’excitation est un des parame`tres cle´s du dimensionnement du





Dans le cadre de l’e´valuation de la stabilite´ de fonctionnement d’une turbine Francis,
on est amene´ a` e´tudier la propagation d’ondes acoustiques dans les conduites d’adduction
de la turbine. On recherche une description des perturbations inhe´rentes a` la turbine
pour pouvoir les transposer du mode`le re´duit a` l’installation prototype. Cela implique
que cette description soit uniquement de´pendante de la turbine et de son excitation
naturelle et non plus des adductions.
L’analyse intensime´trique hydroacoustique, brie`vement pre´sente´ dans la section 18.2,
repre´sente l’e´tat de l’art dans ce domaine. En mettant cette approche en pratique a` un
cas acade´mique (section 18.3), il a e´te´ constate´ qu’elle n’est applicable que dans des
conditions bien pre´cises.
La section 18.4 pre´sente une me´thode de de´composition d’un champ acoustique en
ondes stationnaires et progressives.
Avant de conclure ce chapitre, nous nous attardons dans la section 18.5 sur quelques
aspects pratiques concernant la mise en œuvre de l’intensime´trie sur un stand d’essais.
18.2 Intensime´trie hydroacoustique
18.2.1 Ge´ne´ralite´s
Bien que la description du principe de mesure remonte a` 1932 [82], cette me´thode s’est
vraiment de´veloppe´e depuis les anne´es 1970. En effet, disposant alors d’outils de trai-
tement et d’analyse du signal utilisant des techniques nume´riques, certaines ope´rations
telles qu’une transforme´e de Fourier, un interspectre ou une fonction de transfert sont
devenues d’un abord relativement aise´.
Au de´but des anne´es 1980, des sondes intensime´triques a` deux capteurs ont e´te´ com-
mercialise´es dans le domaine de l’acoustique ae´rienne. Ces instruments sont largement
employe´s pour obtenir soit une cartographie acoustique, soit la localisation de sources
sonores.
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Dans les meˆmes anne´es 1980, cette approche a e´te´ suivie pour analyser des pulsa-
tions de pression dans les circuits hydrauliques et ae´roliques [3, 83]. La technique a,
entre autres, pour but de caracte´riser les sources d’excitation. Ceci est e´galement un des
e´le´ments cle´ de la pre´diction de la stabilite´ de fonctionnement des turbines Francis [50].
La mode´lisation et la mesure du comportement hydroacoustique d’un organe passif,
tel un diaphragme ou une vanne, ou d’un organe actif comme une pompe, a e´te´ le sujet
de nombreux travaux a` partir de la fin des anne´es 1980 [49, 66, 25].
Plus re´cemment, une approche innovatrice a e´te´ de´veloppe´e dans le domaine de
l’acoustique ae´rienne [22]. Un capteur, appele´ µ-flown, mesure pre´cise´ment la vitesse
d’un fluide a` l’aide d’un ane´mome`tre a` fils chauds spe´cifique. La mesure de vitesses dy-
namiques est excellente, en particulier pour les tre`s basses fre´quences. Combine´ avec
un capteur de pression, l’intensite´ acoustique peut eˆtre e´value´e. A l’heure actuelle, la
pre´cision de la mesure n’est pas encore suffisante en pre´sence d’un e´coulement perma-
nent, comme c’est le cas des turbines hydrauliques.
18.2.2 Inte´reˆt d’un traitement intensime´trique
Conside´rons une onde acoustique qui se propage dans un syste`me de conduite sans
pertes. A chaque changement d’impe´dance, une partie de l’onde est transmise et continue
son chemin dans le meˆme sens, l’autre partie est renvoye´e. En conse´quence, les fluctua-
tions de pressions observe´es de´pendent non seulement de la source de perturbations mais
e´galement du circuit hydraulique. Bien qu’il s’agisse d’une grandeur facilement accessible
a` la mesure, la pression acoustique pre´sente donc l’inconve´nient d’eˆtre de´pendante de la
position du capteur le long de la conduite force´e d’une installation hydraulique.
De ce fait, la pression acoustique peut eˆtre transpose´e seulement entre deux installa-
tions de caracte´ristiques dynamiques homologues. Lors d’essais sur mode`le re´duit, tout
est mis en œuvre pour assurer que toutes les pie`ces composant le mode`le soient homo-
logues, dans le rapport de l’e´chelle, aux pie`ces correspondantes du prototype. La simi-
litude s’e´tend d’une section d’entre´e, ge´ne´ralement de´finie au bas de la conduite force´e,
a` la section de sortie, le plus souvent situe´e vers les rainures des batardeaux a` la sortie
du diffuseur. La similitude du syste`me d’adduction n’est ge´ne´ralement pas impose´e, ce
qui rend la pre´diction de la stabilite´ de fonctionnement d’une turbine particulie`rement
ardue.
L’e´tat de l’art actuel propose une analyse d’intensime´trie hydroacoustique pour ap-
porter une solution a` ces difficulte´s [54] :
1. La puissance acoustique est une mesure du flux d’e´nergie a` travers une surface.
Cette grandeur est inde´pendante de la section de mesure, puisqu’il n’y a pas de
dissipation d’e´nergie dans un circuit sans pertes soumis a` un re´gime d’oscillations
e´tabli.
2. En plus, l’intensime´trie hydroacoustique permet e´galement de faire la part des
ondes progressives et re´trogrades. Il est donc possible d’e´valuer la puissance e´mise
par la source de perturbations. Cette grandeur qualifie plus fide`lement qu’une am-
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plitude de pression acoustique l’excitation des conduites de raccordement par la
turbine.
3. La puissance acoustique est transposable a` la turbine prototype par des lois de
similitude.
18.2.3 Puissance acoustique a` travers une surface
L’intensime´trie hydroacoustique fournit les e´le´ments pour une analyse de la puissance
porte´e par les perturbations qui se propagent dans un syste`me de conduites. Elle est base´e
sur un mode`le de propagation monodimensionnelle de la pression et du de´bit-volume
acoustiques en ondes longitudinales planes.
La puissance acoustique est une mesure du flux de puissance a` travers une surface.
Pour notre application, cette surface est une section quelconque de la conduite d’alimen-
tation. La puissance acoustique propage´e est donne´e par la relation :
Pa = <(p(x) q∗(x)) = |p(x)||q(x)| cos φ [W] (18.1)
ou` q∗ est le complexe conjugue´ de q.
Par convention, la puissance acoustique Pa se de´compose en une puissance acoustique
progressive Pa+ dans le sens des x croissants et une puissance acoustique re´trograde Pa−
se propageant dans le sens des x de´croissants (8.28) :
















18.2.4 Mesure de la puissance acoustique
Reprenons la propagation d’une onde sinuso¨ıdale non amortie dans une conduite




et q si on connaˆıt
les pressions en deux point de la conduite : p
1
a` x = `1 et p2 au point x = `2, avec






























































On estime facilement la ce´le´rite´ d’onde a par identification du mode d’oscillation a`






, de´livre´s par trois capteurs e´quidistant sur un tronc¸on
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18.3 Application a` un cas acade´mique
18.3.1 Introduction
Conside´rons une conduite simple sans pertes de longueur `. Ce syste`me monodimen-
sionnel est excite´ par une source de pression p
o
a` la section d’entre´e. Pour une excitation
harmonique, une solution qui satisfait l’e´quation d’ondes peut eˆtre exprime´e comme une
superposition d’une onde progressive et d’une onde re´trograde (8.28). Remarquons que
chacune de ces ondes progressives est la superposition de toutes les ondes re´fle´chies qui
























ejkx [m3 · s−1] (18.7)







Fig. 18.1 – Conduite avec condition aux limites re´fle´chissante
La section de sortie du tube e´tant ouverte (figure 18.1), la pression acoustique est






De manie`re similaire, la pression dynamique a` l’entre´e de la conduite doit suivre la
pression impose´e par la source de pression p(0) = p
o










est la pression complexe associe´e a` la source acoustique.


















Les expressions de la pression p(x) et le de´bit-volume q(x) en fonction de la position




dans les e´quations (18.6)
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[m3 · s−1] (18.12)
La grandeur |p(x)| est pre´sente´e dans la figure 18.2 pour quelques fre´quences ω et dans
la figure 18.3 pour quelques instants pendant une pe´riode a` une fre´quence donne´e. Les
courbes correspondent a` quatre fre´quences d’excitation diffe´rentes, ou` ω0 est la premie`re
fre´quence propre de la conduite.
Lorsque ω = npia/`, un phe´nome`ne de re´sonance s’instaure : p et q tendent vers l’infini
dans les lieux correspondants aux ventres et tendent vers ze´ro dans les nœuds. Pour des
raisons nume´riques, les amplitudes dans le graphique a` gauche de la figure ne deviennent
pas infinies mais seulement tre`s grandes (figure 18.2 a` gauche : amplitude=1014).
Ces fre´quences sont appele´es des fre´quences propres. Dans des syste`mes re´els, les
amplitudes restent finies du fait des pertes et des non line´arite´s dans le milieu.
















































































Fig. 18.2 – |p(x)|/p
o
pour quelques fre´quences d’excitation entre 0.2ω0. . . 2.2ω0
A partir des e´quations (18.11) et (18.12), on trouve facilement que la puissance acous-
tique globale qui traverse une section de la conduite est nulle (e´quation (18.13)). Mathe´-
matiquement, la pression et le de´bit-volume sont en quadrature : l’angle relatif entre






sink(` − x) cos k(`− x)
(sin k`)2
)
≡ 0 [W] (18.13)
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Fig. 18.3 – |p(x)|/p
o
a` diffe´rents instants dans une pe´riode : a. ω = 0.2ω0 b.
ω = 1.6ω0
18.3.3 Condition aux limites absorbante
Une condition aux limites absorbante est mode´lise´e par une dissipation visqueuse a`
la section de sortie de la conduite. Toute e´nergie acoustique incidente est absorbe´e et
implique un taux de 100% d’ondes progressives dans la conduite. L’e´volution temporelle
et spatiale des fluctuations hydroacoustiques s’e´crit :
p(x, t) = p
o






e−jkx ejωt [m3 · s−1] (18.15)
L’amplitude de l’excitation reste constante le long de la conduite. La phase relative a`
l’excitation est fonction de la position spatiale et de la fre´quence. Elle est toujours en
phase avec l’excitation a` l’entre´e de la conduite.
Le de´phasage relatif entre la pression et le de´bit-volume acoustique est ze´ro. La








18.3.4 Condition aux limites mixte
Par condition aux limites mixte, nous entendons une absorption partielle des ondes
incidentes (figure 18.4). Elle est mode´lise´e par un amortisseur visqueux a` la sortie de
la conduite, absorbant seulement une fraction 0 < K < 1 de la puissance acoustique.
La re´ponse a` l’excitation est plus complique´e. Elle est compose´e de parties re´elles et
imaginaires.
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Fig. 18.4 – Conduite avec condition aux limites mixte
A partir des e´quations (8.28), l’impe´dance acoustique d’un tuyau dans lequel il y a


















L’impe´dance a` x = ` doit eˆtre e´gale a` l’impe´dance de l’amortisseur Z(`) = Zm/A
2.
L’impe´dance d’un amortisseur s’e´crit Zm =
F
X˙

























avec K = R/(ρaA).
La pression acoustique a` l’entre´e de la conduite doit suivre la pression impose´e par
la source de pression p(0) = p
o










est la pression complexe associe´e a` la source de pression.










(K + 1)ejk` + (K − 1)e−jk` , p−o = po
(K − 1)e−jk`
(K + 1)ejk` + (K − 1)e−jk` (18.21)





e´quations (18.6) et (18.7).
p(x) = p
o
(K + 1)ejk(`−x) + (K − 1)e−jk(`−x)





(K + 1)ejk(`−x) − (K − 1)e−jk(`−x)
(K + 1)ejk` + (K − 1)e−jk` [m
3 · s−1] (18.23)
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La puissance acoustique globale se calcule a` partir des deux e´quations pre´ce´dentes :
Pa = <(p q∗) [W] (18.24)
On observe que pour K = 1, on retrouve la re´ponse d’ondes progressives pures des
e´quations (18.14) et (18.15). PourK = 0, la re´ponse en ondes stationnaires des e´quations
(18.11) et (18.12) est obtenue. Une absorption partielle (0 < K < 1) donne lieu a` une
re´ponse mixte, compose´e d’ondes stationnaires et progressives.
18.3.5 Caracte´risation de la source d’excitation
Il a e´te´ propose´ [50] d’estimer l’amplitude de la source de pression excitante associe´e
aux fluctuations de pression comme suit :
|psrc| =
√
Zac <(p q∗) =
√
Zac Pa [Pa] (18.25)
Or, Pa ≡ 0 pour une conduite sans frottements avec des conditions aux limites
re´fle´chissantes (18.13) et donc e´galement |psrc| ≡ 0. Ceci ne correspond pas au re´sultat
correct |psrc| = p0 comme exprime´ dans l’e´quation (18.9).
En regardant les e´quations (18.13), (18.16) et (18.24), il apparaˆıt clairement que
l’e´quation (18.25) permet uniquement d’e´valuer l’amplitude p0 de l’excitation dans le
cas d’ondes progressives pures.
Pour des conditions aux limites mixtes, la pression source |psrc| estime´e varie en
fonction de la fre´quence comme le montre la figure 18.5 pour les conditions aux limites
conside´re´es. Il s’agit d’un tube de longueur ` = 10m et de section A = 1m2. Les autres
parame`tre sont la ce´le´rite´ a = 1000m/s et la densite´ volumique ρ = 1000 kg/m3. On
observe que dans le cas d’une absorption partielle (0 < K < 1), |psrc| varie en fonction
de la fre´quence, ce qui ne correspond pas a` la caracte´ristique de la source |p
o
e´mettant
un bruit blanc. En fonction de K et de la fre´quence, l’estimation de |psrc| peut eˆtre plus
ou moins fausse.
18.4 De´composition d’un champ acoustique en
ondes progressives et stationnaires
La re´ponse dynamique totale du syste`me peut eˆtre exprime´e comme une super-
position d’ondes stationnaires et progressives [115, 110, 97]. Le taux d’onde station-
naire et progressive de´pend des conditions aux limites. Dans le domaine de l’acoustique
ae´rienne, cette the´matique a e´te´ un sujet de recherche surtout dans les anne´es 1980
[13, 20, 71, 97, 98].
Spiekermann [98] a pre´sente´ une technique qui permet de de´composer un champ
acoustique monodimensionnel p
t














| ej[ωt−(ω/a)x+θ] + |p
s
(x)| ej[ωt+θ−pi/2] [Pa] (18.26)
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Fig. 18.5 – Amplitude de la pression source |psrc|/p0 en fonction de la fre´quence, pour
diffe´rents coefficients de re´flexion : (de haut en bas) K = 0.0, K = 0.2, K = 0.6 et
K = 1.0
Dans cette e´quation |p
p
| repre´sente l’amplitude de l’onde progressive tandis que |p
s
(x)|
est la distribution de l’amplitude de l’onde stationnaire en fonction de la position.





(x)|, dont les distributions dans le domaine fre´quentiel de´pendent
des conditions aux limites du syste`me.
Pour notre proble´matique de la stabilite´ de fonctionnement des turbines Francis,
la connaissance du taux d’onde stationnaire est une information inte´ressante, mais pas
suffisante pour pouvoir corriger l’influence des ondes stationnaires sur l’amplitude estime´e
de la source d’excitation : le taux d’onde progressive de´pend toujours des caracte´ristiques
du syste`me d’adduction de l’installation hydraulique et pas seulement de la turbine.
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18.5 Application pratique de l’intensime´trie hydro-
acoustique
L’application de cette me´thode sur stand d’essais demandera une mise en œuvre tre`s
soigne´e afin de garantir des re´sultats pre´cis. En effet, cette me´thode comporte quelques
points de´licats.
• Dans le cas d’une plate-forme d’essais de turbines ou d’une centrale hydraulique,
les conditions aux limites e´tant proches de la re´flexion totale, la pre´sence d’ondes
stationnaires est ine´vitable. Le taux d’ondes progressives dans la conduite pourrait
eˆtre faible, ce qui nuirait a` la pre´cision de mesure et donc a` la de´termination de la
pression source.
Un reme`de usuel consiste a` inse´rer une terminaison ane´cho¨ıque, qui sert a` augmen-
ter le taux d’ondes progressives par rapport aux ondes stationnaires.
• La pre´cision de mesure de la me´thode des deux capteurs se de´grade tre`s rapide-
ment, en particulier pour les basses fre´quences et de petites distances en cas de
disconcordance de phase entre les deux capteurs [23]. Les caracte´ristiques relatives
des capteurs doivent eˆtre ve´rifie´es re´gulie`rement.
• Un stand d’essais ne comprend pas seulement le mode`le re´duit de turbine mais
e´galement une pompe de service. Il y a donc deux sources actives dans le circuit. La
mesure de la puissance acoustique dans une section d’une conduite uniforme permet
de mesurer la puissance globale. Si la pompe rayonne une puissance acoustique a` des
fre´quences qui correspondent a` des fre´quences d’excitation naturelle de la turbine,
il est impossible de distinguer la part respective de ces deux sources.
Afin de re´soudre ce proble`me, il est ne´cessaire de de´coupler les effets induits par
la pompe de service en introduisant un filtre acoustique. On peut penser a` une
cuve avec une importante surface libre entre les deux machines. De cette manie`re,
la puissance acoustique rayonne´e par la pompe est re´fle´chie sur cette condition
aux limites et n’atteint pas la conduite d’alimentation directement en amont de la
turbine.
Rappelons aussi que cette me´thode permet de de´terminer l’amplitude d’une excitation
source dans un champ infini (ondes progressives pures). Par contre toute information
concernant la phase relative entre les phaseurs associe´s a` chaque fre´quence est perdue.
Il est donc possible de calculer la re´ponse de l’installation prototype a` chaque fre´quence
d’excitation, mais il n’est pas possible de calculer la re´ponse re´elle a` l’excitation source.
18.6 Conclusion
La puissance acoustique, bien qu’elle soit inde´pendante de la section de mesure dans
un circuit sans dissipation, est une grandeur qui de´pend des caracte´ristiques dynamiques
de toute l’installation hydraulique et non seulement de la source d’excitation. Son appli-
cation dans la caracte´risation d’une excitation n’est valable que dans un syste`me sans
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re´flexion. Cette condition n’est pas garanti lors d’un essai sur mode`le re´duit.
Afin d’apporter une solution a` la proble´matique de la pre´diction de la stabilite´ de
fonctionnement de l’installation prototype, une tout autre approche est pre´sente´e dans
le chapitre 19.
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e´quivalent d’une turbine Francis
19.1 Introduction
Comme mentionne´ dans le chapitre 18, la pre´sence d’ondes stationnaires rend difficile
l’estimation par l’intensime´trie hydroacoustique d’une source d’excitation. Afin d’appor-
ter une solution, une tout autre approche est pre´sente´e dans ce chapitre. Elle est base´e sur
l’identification d’un mode`le e´quivalent de la turbine Francis y compris la source d’excita-
tion, en analogie avec des me´thodes utilise´es dans les domaines tel que l’e´lectroacoustique
et l’acoustique ae´rienne.
Apre`s avoir explique´ son principe (§19.2), cette approche est applique´e au cas acade´-
mique de´crit dans le chapitre pre´ce´dent (§18.3) afin de montrer son bien-fonde´ (§19.3). Ce
mode`le e´quivalent est transposable a` l’installation prototype. En connaissant la ge´ome´trie
de la conduite force´e, il est alors possible de calculer la re´ponse dynamique de l’instal-
lation a` l’excitation transpose´e (§19.4). La dernie`re section (§19.5) pre´sente les re´sultats
obtenus lors d’une campagne d’essais dans le but de mettre en pratique cette me´thode.
19.2 Principe
19.2.1 De´marche
Le mode`le re´duit d’une turbine hydraulique est ge´ome´triquement semblable a` la tur-
bine prototype pour les parties mouille´es, en ge´ne´ral de l’entre´e de la baˆche spirale a` la
sortie du diffuseur. Les conditions adimensionnelles de fonctionnement de la turbine sont
choisies afin d’obtenir un e´coulement semblable au sein de la turbine.
Les the´ore`mes de The´venin et Norton apportent la solution pour la pre´diction du
comportement dynamique d’une installation hydraulique. Si la turbine, et les perturba-
tions hydrauliques qu’elle ge´ne`re, peut eˆtre conside´re´e comme un syste`me line´aire, son
comportement dynamique peut eˆtre de´crit par un ge´ne´rateur e´quivalent de The´venin ou
de Norton.
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Il est alors possible d’identifier les composants — une source e´quivalente et une
impe´dance e´quivalente — du ge´ne´rateur de The´venin/Norton comme expose´ dans la
section 19.2.2. Ces composants sont ensuite aise´ment transposables a` l’installation pro-
totype, ou` ils sont a` la base du calcul de la re´ponse dynamique de l’installation prototype
(§19.4).
19.2.2 Identification d’un mode`le e´quivalent
Aucune formulation ne permet de caracte´riser une source acoustique ; des me´thodes
expe´rimentales ont e´te´ de´veloppe´es afin d’e´valuer d’une part l’impe´dance interne Zeq et
d’autre part le terme ge´ne´rateur p
eq
. Parmi celles-ci nous citerons :
• Me´thodes directes Elles consistent a` superposer a` la source inde´termine´e, un
signal de niveau “suffisamment important” afin de rendre ne´gligeables les niveaux
de la source inconnue, et d’appliquer ensuite les techniques classiques de mesure
d’impe´dance.
• Me´thodes indirectes Elles reposent sur le fait que le niveau de pression p
est non seulement fonction de l’impe´dance de charge Za mais e´galement des ca-
racte´ristiques de la source p
eq
et Zeq. La mesure des niveaux de pression pour
plusieurs configurations de lignes permet d’e´tablir un syste`me dont les solutions
sont les caracte´ristiques de celle-ci.
La me´thode des deux charges [40, 59, 60], une me´thode indirecte, repose sur le principe
d’analogie e´lectroacoustique. Cette technique consiste a` mesurer les niveaux de pression
en aval de la source a` caracte´riser pour deux configurations de ligne diffe´rentes. Une
des impe´dances de charge en aval du capteur est suppose´e connue (Za,1 et Za,2). La













Fig. 19.1 – La me´thode des deux charges
Les relations hydroacoustiques permettent d’e´tablir l’expression de l’impe´dance et de
la pression e´quivalente de la source, de la manie`re suivante :
p
eq
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19.3 Application a` un cas acade´mique [8]
19.3.1 Pre´sentation du syste`me
La de´marche propose´e dans la section pre´ce´dente est applique´e au cas acade´mique
pre´sente´ dans la section 18.3. Ce syste`me, gouverne´ par les e´quations (18.22) et (18.23)
est se´pare´ en deux morceaux, comme illustre´ dans la figure 19.2 :
1. La partie de gauche est invariable. Elle comprend une source d’excitation et un
bout de conduite de longueur et de section fixes. Ses parame`tres sont re´sume´s dans
le tableau 19.1.
2. La partie de droite est un circuit de charge variable. Son impe´dance est fonction de
la longueur `i et/ou du coefficient de re´flexion. Ses parame`tres sont re´sume´s dans
le tableau 19.2 pour six configurations.
Notons que f0 = a/(4 `) est la premie`re fre´quence propre the´orique d’une conduite aux
extre´mite´s ouvertes (e´quation (9.4)), que l’on devrait retrouver avec l’approche propose´e.
i p0 [Pa] `s [m] A [m
2] f0 [Hz] a [m/s]
s 1 4 1 62.5 1000
Tab. 19.1 – Parame`tres de la partie fixe
i K `i [m] A [m
2] f0 [Hz] a [m/s]
1 0.0 10 1 25.0 1000
2 0.2 10 1 25.0 1000
3 0.6 10 1 25.0 1000
4 1.0 10 1 25.0 1000
5 0.2 15 1 10.0 1000
6 0.2 25 1 5.5 1000
Tab. 19.2 – Configurations du circuit de charge
19.3.2 Impe´dance de charge
Le mode`le the´orique permet d’e´valuer p
i
(`s) et qi(`s) dans la section commune des
deux parties. A partir de ces grandeurs, l’impe´dance acoustique Za,i est calcule´e. Le
re´sultat, rendu sans dimension par division par l’impe´dance caracte´ristique de la conduite
Zac, est pre´sente´ dans la figure 19.3.a.
• Pour la condition aux limites re´fle´chissante K = 0, la norme de Za,i tend vers
l’infini puisqu’il n’y pas de dissipation d’e´nergie dans le syste`me. Pour un coefficient
d’absorption non nul, l’amplitude de Za,i reste finie. Pour K = 1, il n’a y que des
ondes progressives pures. On retrouve bel et bien Za,i/Zac ≡ 1.
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Fig. 19.2 – Conduite avec une condition aux limites mixte
• L’impe´dance acoustique de charge Za,i correspond a` l’impe´dance de la conduite va-
riable a` l’endroit x = `i (figure 19.1). On ve´rifie aise´ment que la premie`re fre´quence
propre de chacune des impe´dances Za,i dans la figure 19.3 correspond a` celle cal-
cule´e dans le tableau 19.2.
19.3.3 Impe´dance e´quivalente
Par groupe de deux configurations diffe´rentes, l’impe´dance e´quivalente Zeq se calcule
a` l’aide de l’e´quation (19.2). La figure 19.3.b montre que l’on retrouve toujours la meˆme
impe´dance e´quivalente. Selon le the´ore`me de The´venin, l’impe´dance e´quivalente est e´gale
a` l’impe´dance d’entre´e du syste`me a` identifier avec toutes les sources de pression annule´es
(§9.3.1). En d’autre termes, l’impe´dance e´quivalente devrait eˆtre e´gale a` l’impe´dance
d’une conduite ouverte correspondant a` une conduite ouverte de longueur `s. Ceci est
effectivement ve´rifie´ (comparer la premie`re fre´quence propre dans la figure 19.3.b avec
celle calcule´e dans le tableau 19.1).
19.3.4 Source de pression e´quivalente
De manie`re similaire que pour l’impe´dance e´quivalente, chaque combinaison de confi-
gurations diffe´rentes permet de retrouver la source de pression e´quivalente p
eq
a` partir
de l’e´quation (19.3). La figure 19.4 montre que la caracte´ristique de la source de pression
e´quivalente est toujours la meˆme.
19.3.5 Source de pression
Le haut-parleur a` l’entre´e de la conduite constitue la source d’excitation physique
applique´e au syste`me qui consiste en un enchaˆınement infini de masses acoustiques et
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a.
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Fig. 19.3 – Impe´dances calcule´es pour le cas acade´mique : a. impe´dance de charge
|Za,i|/Zac, b. impe´dance e´quivalente |Zeq|/Zac
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Fig. 19.4 – Amplitude de la source acoustique calcule´e pour le cas acade´mique :
a. source de pression e´quivalente |p
eq
|/po, b. source de pression |psrc|/po
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compliances (figure 9.3). Cette source ne doit pas eˆtre confondue avec la source de pres-
sion e´quivalente.
Il est possible de calculer la source d’excitation si l’on connaˆıt la structure du re´seau
physique. Dans notre cas, il s’agit d’une conduite de longueur ls. A vide, c’est-a`-dire





et un de´bit-volume q
vide





bornes du re´seau e´quivalent, il suffit d’appliquer l’e´quation (8.26) afin de retrouver la
caracte´ristique de la source de pression physique. Le re´sultat, rendu sans dimension par
division de l’amplitude de la source de pression |p
o
|, est pre´sente´ dans la figure 19.4. On





19.4 Transposition sur une installation prototype
19.4.1 Introduction
L’approche pre´sente´e dans la section pre´ce´dente est importante dans le cadre de la
transposition des fluctuations hydrauliques mesure´es lors d’essais sur mode`le re´duit a`
l’installation de prototype. En effet, il a e´te´ de´montre´ que l’on peut se´parer le syste`me
the´orique en deux parties. En variant la caracte´ristique dynamique de la deuxie`me partie,
le mode`le e´quivalent de la premie`re partie se calcule facilement.
Cette approche peut s’appliquer a` une installation hydraulique. En effet, la premie`re
partie est e´videmment la turbine, sous-entendant la partie qui est ge´ome´triquement sem-
blable avec la turbine prototype (baˆche spirale – roue – diffuseur). Si l’on peut faire varier
l’impe´dance du syste`me d’adduction (la deuxie`me partie), il est possible de calculer le
mode`le e´quivalent de la turbine.
Ce mode`le e´quivalent de´termine comple`tement le comportement dynamique de la tur-
bine, sans de´pendre des caracte´ristiques du syste`me d’adduction. Evidemment, ceci est
vrai pour autant que l’on puisse conside´rer l’installation hydraulique comme un syste`me
line´aire.
19.4.2 Similitude des essais de turbomachines hydrauliques [50]
Ge´ne´ralite´s
Deux re´alisations d’une expe´rience sont en similitude quand des conditions d’essai
diffe´rentes, choisies judicieusement, permettent aux phe´nome`nes e´tudie´s de se manifester
de manie`re homologue.
X ′′ et X ′ sont deux re´alisations de la grandeur X telles que X ′′ = λX · X ′, ou` λX
est le rapport d’e´chelle entre les deux re´alisations. La combinaison des rapports d’e´chelle
relatifs aux diffe´rentes grandeurs implique´es dans une expe´rience doit ve´rifier certaines
conditions pour que les phe´nome`nes de´crits soient homologues.
EPFL-IMHEF-LMH



















L’application de ce concept aux diffe´rents termes de l’e´quation de la quantite´ de mou-
vement (19.4) permet de de´finir des crite`res de similitude par 5 nombres adimensionnels :
















L = λρ λg λ
3
L








L = λp λ
2
L






L = λp λ
2
L






L = λµ λC λL
Selon l’expe´rience, il est ne´cessaire de privile´gier certains crite`res de similitude car il est
impossible de les respecter tous simultane´ment.
Similitude des amplitudes des fluctuations hydrauliques
Deux machines semblables ont des conditions de fonctionnement semblables. L’am-
plitude de la pression acoustique est lie´e aux fluctuations des vitesses d’e´coulement par
les termes des forces d’inertie non stationnaires et des forces de pression dans l’e´quation
(19.4).
L’analyse de similitude permet de relier l’e´chelle de l’amplitude de la pression acous-
tique a` celle de l’e´nergie massique et de la densite´ [51] :
λ∆p = λρ λE (19.5)
La pression acoustique serait donc transposables en valeur relative, c’est-a`-dire rapporte´e
a` la pression repre´sentative de l’e´nergie hydraulique massique mise a` disposition de la
turbine.
L’analyse de similitude pour le de´bit-volume acoustique nous apprend que :
λ∆Q = λ
2/3
E = λQ (19.6)
Le de´bit-volume acoustique serait donc e´galement transposable en valeur relative.
La transposition des amplitudes relatives est admise a` l’e´mission des perturbations,
mais elle ne suffit pas quand une interaction dynamique avec le circuit se manifeste.
Similitude d’impe´dances
Pour obtenir des impe´dances en similitude aux limites de machines semblables, il
faut re´aliser deux conditions : la similitude de l’impe´dance acoustique de re´fe´rence Zac,
et celle du nombre d’onde ω`/a [51].
Le re´sultat de cette analyse me`ne aux deux conditions suivantes ;
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1. λa = λR λn
2. λL = λR
Le rapport d’e´chelle des longueurs de conduites λL doit donc eˆtre e´gal a` celui des dimen-
sions de la machine λR. D’autre part, la similitude d’e´coulement nous donne :







Il suffit donc d’observer trois re`gles simples pour re´aliser la similitude des impe´dances
aux limites de la machine :
1. Egalite´ du rapport d’e´chelle des chutes avec le carre´ du rapport d’e´chelle des vitesses
de propagation des ondes,
2. Syste`mes d’adduction ge´ome´triquement semblables,
3. Ecoulements semblables.
19.4.3 Transposition des observations
Nous avons maintenant tous les e´le´ments pour pouvoir transposer sur une installation
prototype les caracte´ristiques dynamiques de la turbine mesure´es lors d’un essai sur
mode`le re´duit.
1. L’approche propose´e dans la section 19.2 permet de de´coupler les caracte´ristiques
dynamiques de l’adduction et de la turbine. La caracte´ristique dynamique de la
turbine est de´crite par une source de pression e´quivalente p
eq
en se´rie avec une
impe´dance e´quivalente Zeq.
2. Avec les lois de similitude (§19.4.2), p
eq
et Zeq sont facilement transposables a`
la turbine prototype. En effet, la transposition se fait entre la turbine (mode`le
re´duit) sans syste`me d’adduction et la turbine prototype e´galement sans syste`me
d’adduction. La transposition se fait donc entre deux syste`mes ge´ome´triquement
semblables.
3. La re´ponse dynamique de l’installation prototype a` cette source de pression trans-
pose´e ne´cessite la connaissance de l’impe´dance du syste`me d’adduction prototype.
Cette impe´dance peut eˆtre mesure´e ou calcule´e par les mode`les dynamiques exis-
tants si sa ge´ome´trie est suffisamment simple. En effet, dans la majorite´ des cas il
s’agit d’une conduite qui de´bouche dans un lac. Son impe´dance est alors donne´e
par l’e´quation (9.4).
19.5 Essais sur une installation hydraulique [7]
19.5.1 Objectifs
L’objectif de ces essais sur la plate-forme 4 est de ve´rifier expe´rimentalement l’iden-
tification d’un mode`le e´quivalent d’une partie d’un circuit hydraulique, comme de´crite
dans la section pre´ce´dente.
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19.5.2 Description de la plate-forme 4
La plate-forme d’essais PF4, essentiellement utilise´e pour l’e´tude du comportement
dynamique d’une turbomachine, est e´quipe´e d’un mode`le de pompe-turbine de de´mon-
stration (figure 19.5). Les e´le´ments principaux du circuit sont e´nume´re´s ci-dessous :
1. Pompe-turbine Armfield type Francis, roue de diame`tre exte´rieur 152.4mm,
- Pompe : Q = 0.010m3/s sous E = 49 J/kg a` 1500 tr/min (η = 60%)
- Turbine : Q = 0.025m3/s sous E = 196 J/kg a` 2160 tr/min (η = 60%)
2. Entraˆınement de la pompe-turbine a` courant continu BBC GN 160 L, 30 kW a`
3000 tr/min
3. Re´servoir de 5.130m3
4. Tuyau basse pression φ150mm avec vanne d’isolation et joint de dilatation
5. Tuyau haute pression φ100mm avec joint de dilatation
6. Vanne d’e´tranglement
7. Tuyau de retour
8. Tuye`re (tube de Dall) DN 100 pour la mesure du de´bit
9. Pompe de service Sulzer CZ 200-500, roue de diame`tre exte´rieur 430mm
- Q = 0.12m3/s sous 21mCE a` 1000 tr/min
10. Entraˆınement de la pompe de service a` courant continu BBC GN 180 L(2), 40 kW
a` 1000 tr/min
En mode pompe la roue est entraˆıne´e par une machine a` courant continu BBC.
L’e´nergie hydraulique cre´e´e par la machine d’essai est principalement dissipe´e dans une
vanne d’e´tranglement servant au re´glage du de´bit. En mode turbine, l’e´nergie hydraulique
fournie au mode`le d’essai est cre´e´e par une pompe de service Sulzer, entraˆıne´e par un
moteur a` courant continu.
Le stand PF4 est e´quipe´ d’une se´rie de capteurs permettant de mesurer les grandeurs
intervenant dans le calcul des caracte´ristiques de la turbomachine : le couple, la vitesse













Fig. 19.5 – Sche´ma de la plate-forme 4
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Conf. ` Volume d’air V
A `1 V = V1
B `1 V = 0
C `2 V = V1
D `2 V = 0
Unite´s : longueur ` = [m], volume V = [m3]
Tab. 19.3 – Configurations d’essai
19.5.3 Dispositif expe´rimental
L’objectif consiste a` de´terminer le syste`me e´quivalent de la pompe et son circuit
d’adduction sur lequel est e´galement monte´ une source d’excitation (figure 19.6).
L’impe´dance du circuit haute pression est modifie´e a` l’aide d’un grand accumulateur
a` air, qui peut eˆtre inse´re´ a` un endroit variable. Cet e´le´ment constitue un filtre passe-bas,
dont la fre´quence de coupure est de´termine´e par le volume et la pression moyenne de l’air
au sein de l’accumulateur. L’accumulateur est inse´re´ a` deux endroits diffe´rents : deux
longueurs `i diffe´rentes de la conduite entre la sortie de la baˆche spirale de la pompe
et l’entre´e de l’accumulateur. A chacun de ces endroits, deux impe´dances diffe´rentes
sont obtenues en mettant un volume d’air dans l’accumulateur ou non. On a ainsi les 4
configurations e´nume´re´es dans le tableau 19.3.
Pour chaque configuration, le syste`me hydraulique a e´te´ excite´ a` une vingtaine de
fre´quences re´parties entre 0 et 100Hz a` l’aide d’une excitatrice de type vanne rotative
(figure 19.7). Pour une fre´quence d’excitation donne´e, le de´bit d’excitation moyen est
suppose´ constant pour toutes les configurations. Ce de´bit est relativement faible pour
e´viter la formation de cavitation en aval de l’obturateur de la vanne. En effet, on a
constate´ une de´te´rioration de la cohe´rence des mesures pour des de´bits plus grands.











Fig. 19.6 – Sche´ma du dispositif expe´rimental
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l’installation. Il est bien connu que la ce´le´rite´ d’onde de´pend fortement du contenu en
gaz dissous de l’eau.
Comme le de´bit d’excitation moyen est constant, l’excitation dynamique a` une fre´-
quence donne´e devrait eˆtre e´galement la meˆme pour toutes les configurations de l’instal-
lation. Bien suˆr, l’amplitude de l’excitation dynamique n’est pas constante en fonction
de la fre´quence. Elle diminue parce que le de´bit d’excitation moyen diminue en fonction
de la vitesse de rotation de la vanne.
19.5.4 Description de l’essai
Pour chaque configuration, trois grandeurs sont en jeu comme le montre la figure 19.2
dans la section 19.2.2 :
1. l’impe´dance de charge Za,
2. la source de pression e´quivalente p
eq
,
3. l’impe´dance e´quivalente Zeq.
Les impe´dances de charge Za,i e´tant mesure´es, il reste peq et Zeq comme grandeurs incon-
nues pour chaque configuration. Deux configurations permettent ainsi de les de´terminer.
L’objectif central de ces essais consiste a` pre´dire la re´ponse dynamique d’une troisie`me
configuration. L’impe´dance de charge Za,3 de cette configuration est obtenue a` partir d’un




et Zeq et Za,3, la re´ponse dynamique de pression p3 se calcule












de la plate-formevanne rotative
capteur de référence
conduite basse pression de la plate-forme
pompe
Fig. 19.7 – Sche´ma du syste`me d’excitation
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19.5.5 Re´sultats : identification du syste`me e´quivalent
L’e´quation (19.2) permet de calculer l’impe´dance e´quivalente du syste`me a` identifier
a` partir des pressions et des de´bits-volume acoustiques mesure´s avec deux impe´dances
de charge diffe´rentes (deux configurations). Les pressions et les de´bits-volume sont des
grandeurs complexes : il ne suffit pas de connaˆıtre leurs amplitudes mais e´galement leurs
de´phasages relatifs. A partir des spectres d’amplitudes complexes mesure´es, le de´bit-
volume (complexe) est calcule´ relatif a` la pression (complexe) pour chacune des deux
configurations.
La seule information manquante est donc le de´phasage relatif entre les pressions
acoustiques des deux configurations. Il est donc ne´cessaire de mesurer un signal de
re´fe´rence afin de pouvoir recaler en phase les pressions mesure´es. Pour cela, un capteur
de pression a e´te´ monte´ juste en amont de la vanne rotative utilise´e comme excitatrice
(figure 19.7).
La pression e´quivalente est repre´sente´e dans la figure 19.8. Le de´bit-volume dyna-
mique injecte´ dans l’installation de´pend de la fre´quence de rotation de la vanne : plus la
vanne tourne vite, plus le de´bit injecte´ est petit. Dans la figure 19.8, on observe effecti-
vement de plus petites amplitudes de la pression e´quivalente pour les hautes fre´quences
que pour les basses fre´quences.
L’impe´dance e´quivalente correspond a` l’impe´dance de la pompe-turbine et de sa
conduite d’adduction avec, en paralle`le, l’impe´dance du circuit d’excitation. En suppo-
sant que l’impe´dance du circuit d’excitation soit suffisamment grande devant l’impe´dance
de la conduite d’adduction, l’impe´dance e´quivalente devrait ressembler a` l’impe´dance de
la pompe-turbine et de sa conduite d’adduction. Cette dernie`re est estime´e a` partir des
grandeurs ge´ome´triques de la plate-forme et compare´e a` l’impe´dance e´quivalente mesure´e
(figure 19.9). Bien que la correspondance ne soit pas tre`s nette, l’impe´dance e´quivalente
est effectivement un peu plus grande au voisinage de la premie`re fre´quence propre de la
pompe-turbine et de sa conduite d’adduction.
19.5.6 Re´sultats : impe´dance de charge
Afin de pouvoir pre´dire le spectre d’amplitude d’une troisie`me configuration, l’impe´-
dance de charge doit eˆtre connue. Un mode`le nume´rique a e´te´ e´tabli pour la configuration
A (tableau 19.3) dont le sche´ma est repre´sente´ dans la figure 19.10.
Calcul de l’impe´dance de charge
L’impe´dance de charge est calcule´e a` l’aide de composants discrets, tels que pre´sente´s
dans le chapitre 9. A l’aide de l’algorithme 1 pre´sente´ au chapitre 11, l’impe´dance de
charge est obtenue de la manie`re suivante (figure 19.10) :
• L’accumulateur est mode´lise´ comme une conduite (colonne d’eau) en se´rie avec une
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Fig. 19.8 – Pression e´quivalente































Fig. 19.9 – Impe´dance e´quivalente
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Fig. 19.10 – Impe´dance de charge pour la configuration 3
• L’impe´dance d’entre´e de l’accumulateur est la re´sultante de l’impe´dance de la
conduite de refoulement en aval de l’accumulateurZa(2) en paralle`le avec l’impe´dance
Za(3) calcule´e dans le point pre´ce´dent. Za(2+3) =
Za(2) Za(3)
Za(2) + Za(3)
• L’impe´dance de charge recherche´e est l’impe´dance d’entre´e de la conduite de re-
foulement en amont de l’accumulateur. L’impe´dance de sortie de la conduite de
refoulement est l’impe´dance d’entre´e de l’accumulateur :
Z(1+2+3) = Zconduite(Za(2+3)))
L’amortissement n’est pas pris en compte dans cette mode´lisation. Du point de vue
du calcul, une mode´lisation simple des pertes peut facilement eˆtre introduite dans l’al-
gorithme 1. Or, l’identification et la mode´lisation des pertes repre´sentent un domaine de
recherche en soi qui de´passe le cadre de cette e´tude. Des recherches, la plupart dans le
domaine de l’acoustique ae´rienne, ont e´te´ mene´es sur l’amortissement dynamique [102],
les pertes singulie`res, l’impe´dance de rayonnement d’une conduite, l’influence du profil
de vitesse re´el par rapport au mode`le des ondes planes,. . .
Re´sultats de mesure
Le mode`le le plus simple correspond a` un tuyau, de longueur `i ce qui implique que
Za(2) = 0, Z
m
a(3) = 0, Z
c
a(3) = 0 dans le sche´ma de la figure 19.10. On conside`re alors que
le volume d’air dans l’accumulateur est suffisamment grand pour pouvoir supposer que
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son impe´dance d’entre´e vaut ze´ro. La figure 19.11 montre que l’impe´dance the´orique est
de´ja` proche de l’impe´dance mesure´e sur une large plage de fre´quences.
Dans la figure 19.12.a, l’influence de l’accumulateur est prise en compte (seule Za(2) =
0). Au lieu d’une seule fre´quence propre a` 200Hz, le mode`le pre´dit deux fre´quences
propres (180Hz et 225Hz) avec une anti-re´sonance au milieu a` 205Hz. On retrouve
cette meˆme allure pour l’impe´dance mesure´e bien que les deux fre´quences propres se
manifestent a` des fre´quences plus rapproche´es (190Hz et 210Hz) de l’anti-re´sonance.
Finalement, la prise en compte du circuit haute pression complet permet de mettre
en e´vidence plusieurs fre´quences de re´sonance que l’on retrouve dans les mesures (figure
19.12.b). Un re´sultat similaire (figure 19.13) est obtenu pour l’impe´dance de charge au
niveau du capteur 2 (figure 19.10).
19.5.7 Re´sultats : pre´diction du comportement dynamique
Comme explique´ dans le paragraphe 19.5.4, l’e´quation (19.8) permet de pre´dire les
fluctuations hydrauliques pour une impe´dance de charge Za donne´e. La pre´diction a e´te´
faite pour les configurations C et D du tableau 19.3 a` partir des configurations A et B
et les mode`les the´oriques des impe´dances de charge.
Les re´sultats sont pre´sente´s dans les figures 19.14 a` 19.17. On observe une bonne
correspondance entre les amplitudes mesure´es (points) et les amplitudes pre´dites (trait
plein) par la me´thode propose´e.
19.5.8 Re´sultats : comparaison avec la me´thode base´e sur l’in-
tensime´trie hydroacoustique
La puissance acoustique a e´te´ mesure´e pour les quatre configurations ce qui permet
de calculer la pression source selon l’e´quation (18.25).
Les re´sultats, repre´sente´s dans la figure 19.18, confirment l’influence de l’impe´dance
de charge du coˆte´ haute pression de la pompe-turbine. Pour une position d’insertion
de l’accumulateur donne´e, les pressions source sont assez proches. Or, en comparant
les re´sultats pour lesquels l’accumulateur se trouve a` des emplacements diffe´rents, les
niveaux des pressions source sont nettement diffe´rents.
La figure 19.19 permet de comparer les deux me´thodes pour deux impe´dances de
charge diffe´rentes (tableau 19.3, configurations C et D). Globalement, la me´thode base´e
sur l’identification pre´dit plus pre´cise´ment les amplitudes de la pression acoustique que
la me´thode base´e sur l’intensime´trie hydroacoustique.
19.6 Conclusion
Dans ce chapitre, l’identification d’un mode`le e´quivalent d’une turbine Francis est
pre´sente´e. Cette approche est a` la base de la transposition des grandeurs acoustiques au
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niveau d’une installation prototype a` partir de mesures sur mode`le re´duit. Son bien-fonde´
a e´te´ de´montre´ a` l’aide d’un syste`me the´orique et ve´rifie´ expe´rimentalement.
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a.






























































































Fig. 19.11 – Comparaison de l’impe´dance de charge mesure´e et the´orique (mode`le



































































































Fig. 19.12 – Comparaison de l’impe´dance de charge mesure´e et the´orique au niveau du
capteur 1 : a. influence de l’accumulateur b. mode`le complet
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Fig. 19.14 – Pre´diction de p, q, Za : conf.
C, capteur 1 (* :mesures – :pre´diction)














































































Fig. 19.15 – Pre´diction de p, q, Za : conf.
D, capteur 1 (* :mesures – :pre´diction)
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Fig. 19.16 – Pre´diction de p, q, Za : conf.
C, capteur 2 (* :mesures – :pre´diction)

















































































Fig. 19.17 – Pre´diction de p, q, Za : conf.
D, capteur 2 (* :mesures – :pre´diction)
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Fig. 19.18 – Pression source mesure´e pour trois configurations diffe´rentes
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a.
















































Fig. 19.19 – Comparaison de la me´thode intensime´trique avec l’identification d’une
source de pression : a. conf. C b. conf. D
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Chapitre 20
Dimensionnement du syste`me de
controˆle actif
20.1 Introduction
Dans le chapitre 19 nous nous sommes concentre´s sur la de´termination de la source
d’excitation e´quivalente. Le but est d’en extraire une estimation du de´bit d’excitation
que le syste`me de controˆle actif doit injecter dans la turbine pour cre´er la contre-
excitation. Ce de´bit-volume d’excitation est la donne´e centrale du dimensionnement d’un
tel syste`me.
L’identification de la source e´quivalente est relativement facilement re´alisable sur une
installation de laboratoire, mais il n’en va pas de meˆme sur une installation prototype. En
effet, l’approche ne´cessite un changement de l’impe´dance du coˆte´ haute pression, c’est-
a`-dire du syste`me d’adduction. Afin d’e´viter ce proble`me, une approche expe´rimentale
est propose´e pour de´terminer ce de´bit d’excitation dans le paragraphe 20.4.2.
Le dimensionnement des diffe´rents composants du syste`me d’excitation est discute´
dans la section 20.4.
20.2 Configuration du syste`me d’excitation
Les diffe´rentes analyses de´veloppe´es dans les chapitres pre´ce´dents, nous ame`nent au
choix de la mise en œuvre du syste`me d’excitation.
• Comme pre´sente´ dans le chapitre 11, le principe de fonctionnement du syste`me de
controˆle actif base´ sur une excitation externe nous apprend que l’injection doit eˆtre
applique´e en aval de la turbine, c’est-a`-dire dans le diffuseur.
• L’analyse e´nerge´tique du syste`me d’excitation (§16.5) montre qu’il est plus avan-
tageux (figure 16.3)
– de ge´ne´rer la contre-excitation par injection plutoˆt que par soutirage d’un de´bit
module´,
– de pomper l’eau de la cuve en aval (coˆte´ basse pression) au lieu d’utiliser la chute
EPFL-IMHEF-LMH
218 Chapitre 20. Dimensionnement du syste`me de controˆle actif
de la machine pour produire le de´bit d’excitation.
• Pour des raisons de se´curite´, il est e´galement pre´fe´rable que le syste`me d’excitation
reste entie`rement du coˆte´ basse pression de la turbine. En e´vitant une prise d’eau du
coˆte´ haute pression, on supprime un e´ventuel risque de mise sous pression excessif
du circuit d’excitation. On e´vite e´galement de devoir (sur-)dimensionner le syste`me
d’excitation pour la partie haute pression de la turbine. En fonction de l’e´nergie
massique de la turbine, cette pression peut eˆtre conside´rablement plus e´leve´e que
celle ne´cessaire pour ge´ne´rer le de´bit d’excitation.
• Afin de minimiser les pertes de charges dans le circuit d’excitation, il est plus
judicieux de piloter le de´bit d’excitation par la pompe d’injection que par une
vanne d’e´tranglement.
En effet, la vanne ne fait que de´truire une partie de l’e´nergie fournie par la pompe
d’injection afin d’obtenir le de´bit optimal. Le re´glage du de´bit en adaptant la vitesse
de rotation de la pompe est une meilleure solution du point de vue e´nerge´tique.
A partir de ces conside´rations, la configuration recommande´e du syste`me d’excitation










Fig. 20.1 – Syste`me d’excitation externe
Applique´e a` une centrale hydroe´lectrique, cette configuration est e´quivalente a` une
prise d’eau dans le bassin aval de la centrale. Pour des raisons techniques et/ou fi-
nancie`res, il n’est pas force´ment possible de re´aliser une prise d’eau a` cet endroit, puisque
le diffuseur est noye´ dans du be´ton. Tout de´pend de la construction de la turbine et de
la centrale.
Or, il existe souvent un acce`s au coˆne de la turbine. Dans ce cas, une solution possible
est dessine´e dans la figure 20.2. Cette configuration est inte´ressante puisque le meˆme de´bit
est utilise´ pour cre´er une excitation par soutirage et par injection. Sur le plan e´nerge´tique
(§16.5.1), la puissance hydraulique est re´duite de moitie´, mais la puissance e´lectrique
double en raison de l’actuateur supple´mentaire. Globalement, le bilan e´nerge´tique de ce
syste`me est meilleur e´tant donne´ que la puissance hydraulique est a priori plus grande
que la puissance e´lectrique.
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Fig. 20.2 – Implantation du syste`me de controˆle actif en cas d’acce`s uniquement au coˆne
20.3 Parame`tres du dimensionnement
Les parame`tres a` de´terminer pour le dimensionnement du syste`me d’excitation sont :
• l’amplitude du de´bit-volume acoustique q a` la fre´quence fondamentale a` l’endroit
d’implantation de l’actionneur,
• le de´bit-volume moyen optimal d’excitation q¯opt,
• la section de raccordement du syste`me d’excitation au diffuseur,
• les parame`tres de l’accumulateur
– la pression moyenne,
– le volume total,
– le volume d’air,
• les parame`tres caracte´ristiques de la pompe de circulation
20.4 De´marche du dimensionnement
20.4.1 De´bit moyen d’excitation
Le de´bit-volume moyen d’excitation est le parame`tre cle´, a` partir duquel les autres
composants du syste`me d’excitation se calculent. Deux manie`res se profilent pour estimer
ce parame`tre.
1. Par une manie`re indirecte : on cherche d’abord l’amplitude du de´bit-volume acous-
tique pour en de´duire le de´bit-volume moyen d’excitation. La section (§20.4.2)
pre´sente plus en de´tail comment de´terminer le de´bit-volume acoustique ne´cessaire
pour neutraliser les fluctuations hydrauliques naturelles de la turbine.
L’ordre de grandeur du de´bit-volume moyen s’obtient en supposant que le de´bit-
volume injecte´ est de forme sinuso¨ıdale, mais dont le minimum correspond a` ze´ro
(1 + sinω0t). En effet, le de´bit-volume instantane´ est ze´ro quand la vanne est
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comple`tement ferme´e. Le volume d’eau injecte´, calcule´ par inte´gration du de´bit-




|q|(1 + sinω0t)dt [m3] (20.1)
ou` ω0 correspond a` la fre´quence de pre´cession de la torche, ou a` une autre fre´quence
a` laquelle on veut re´duire les fluctuations hydrauliques. Une estimation plus pre´cise,
tenant compte du coefficient de perte de charge non line´aire de la vanne utilise´e,
est facilement calcule´e a` l’aide d’un logiciel de calcul de re´gimes transitoires dans
des re´seaux hydrauliques.
2. L’e´volution de la pression acoustique re´sultante, mesure´e a` l’entre´e de la baˆche
spirale (§16.6.4) est line´aire en fonction du de´bit-volume d’excitation (figure 16.17).
Le de´bit-volume d’excitation optimal est inde´pendant d’autres parame`tres tels que
la configuration du syste`me d’excitation ou le diame`tre de passage du tuyau de
raccordement entre la vanne rotative et le diffuseur.
S’il est possible d’installer sur une turbine prototype un syste`me d’excitation
(e´ventuellement provisoire) le de´bit-volume d’excitation peut eˆtre estime´ expe´ri-
mentalement. En effet, si l’on peut mesurer un bout de la caracte´ristique (figure
16.17), le de´bit-volume d’excitation optimal se trouve facilement par extrapolation.
20.4.2 De´termination du de´bit-volume d’excitation acoustique
A partir de l’identification du ge´ne´rateur e´quivalent de The´venin et sa transposition
sur prototype, on peut estimer l’amplitude du de´bit-volume d’excitation a` la fre´quence
fondamentale. En effet, cette me´thode permet de connaˆıtre la pression et le de´bit-volume
acoustiques a` l’entre´e de la baˆche spirale de la turbine comme explique´ dans la section
19.4.3 pour un fonctionnement “a` vide” (impe´dance ze´ro a` l’entre´e de la turbine).
A l’aide de la matrice de transfert entre´e baˆche – sortie roue (figure 10.1), on calcule
alors le de´bit-volume acoustique a` la sortie de la roue Francis. Ce de´bit-volume corres-
pond au de´bit-volume d’excitation acoustique (figure 20.3). Si l’endroit d’implantation
de l’excitatrice externe est plus bas dans le coˆne, il faut prendre en compte la matrice
de transfert sortie roue – endroit d’injection dans le coˆne pour calculer le de´bit-volume
acoustique a` cet endroit.
Toutefois, le re´sultat de´pendra fortement d’en quelle mesure la turbine hydraulique
peut eˆtre conside´re´e comme e´tant un syste`me line´aire, ainsi que de la pre´cision avec
laquelle les parame`tres des matrices de transfert des diffe´rents composants peuvent eˆtre
estime´s. Une grande partie de la proble´matique des turbines Francis re´side dans la diffi-
culte´ d’acce`s a` ces parame`tres.
20.4.3 Diame`tre de passage
En ge´ne´ral, la pression absolue dans le coˆne du diffuseur est faible, ce qui est inhe´rent
au fonctionnement d’une machine a` re´action. Avec une pression locale faible, le risque
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Fig. 20.3 – Identification de la source d’excitation
de formation de cavitation dans le tuyau de raccordement en aval de l’obturateur rotatif,
est d’autant plus e´leve´.
La formation de la cavitation peut eˆtre pre´venue en re´duisant la vitesse d’e´coulement
en pre´voyant un plus grand diame`tre de passage. En effet, les essais sur mode`le ont
montre´ que le de´bit d’excitation optimal reste constant, pour des sections de passage
diffe´rentes.
A chaque fermeture de la vanne rotative, une de´pression ∆p est induite dans la
conduite qui raccorde la vanne au diffuseur. L’e´quation (7.22) permet de calculer la
chute de pression associe´e a` un changement de vitesse de type e´chelon, dans le tuyau de
raccordement.
La pression moyenne dans le tuyau, proche de la pression moyenne dans le diffuseur
pdif , ne doit pas descendre en dessous de la pression de vapeur pv apre`s la fermeture de
la vanne rotative :
|∆p| < |pdif − pv| [Pa] (20.2)
La connaissance de |∆p| maximale permet de calculer la vitesse maximale admissible
dans le tuyau, et donc e´galement le diame`tre minimal du tuyau de raccordement.
|∆C| < |∆p|
ρa
[m · s−1] (20.3)
Avec ∆q = A∆C et ∆q = qmax − qmin, avec le de´bit-volume maximal qmax = 2 |q| dans





Il est prudent de pre´voir un de´bit-volume d’excitation plus grand que le de´bit optimal.
En effet, lors du processus d’optimisation du de´bit d’excitation par le re´gulateur, des
de´bits plus grands que le de´bit optimal sont injecte´s temporairement.
20.4.4 Pression moyenne dans l’accumulateur
La pression moyenne dans l’accumulateur est de´termine´e par le de´bit d’excitation
et le coefficient de perte moyen de la vanne rotative. Ce coefficient peut eˆtre de´termine´
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expe´rimentalement ou encore a` l’aide d’un logiciel de calcul de re´gimes transitoires.
pacc − pdif = Kvanne qopt [Pa] (20.5)
20.4.5 Volume de gaz dans l’accumulateur
L’accumulateur utilise´ pour les essais est un re´servoir avec un volume d’air Vs en
de´rivation comme montre´ dans la figure 9.7. Cet e´le´ment constitue un filtre passe-bas.
L’impe´dance a` l’entre´e de la vanne rotative est l’impe´dance de l’accumulateur en





Cette impe´dance tend vers ze´ro si l’impe´dance de l’accumulateur tend vers ze´ro. L’ide´e
est donc de dimensionner l’accumulateur pour que son impe´dance a` la fre´quence de
pre´cession de la torche tende vers ze´ro. De cette manie`re, il y aura une pression constante
a` l’entre´e de la vanne rotative.
L’impe´dance de l’accumulateur est l’impe´dance de la masse d’eau en dessous de la
poche d’air en se´rie avec l’impe´dance de la compliance du volume d’air et vaut :




ou` les expressions pour ma et Ca sont donne´es par les e´quations (9.7) et (9.14).
Les parame`tres de ce composant (volume d’air, volume d’eau,. . . ) sont a` de´terminer
a` partir de la caracte´ristique du filtre (figure 20.4) de´sire´.
En particulier, on souhaite que la fre´quence caracte´ristique du filtre (f = 1 dans la
figure 20.4) corresponde a` la fre´quence de pre´cession de la torche.
20.4.6 Pompe de circulation
Le de´bit d’excitation moyen qopt, la pression au sein de l’accumulateur et une estima-
tion des pertes dans les conduites de raccordement (prise d’eau — pompe — accumula-
teur) de´finissent comple`tement les caracte´ristiques de la pompe de circulation.













[J · kg−1] (20.8)
`, A et λ sont la longueur, l’air de la section et le coefficient de frottement de la conduite
qui raccorde la pompe a` l’accumulateur.
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Fig. 20.4 – Impe´dance de l’accumulateur (calcule´e)
20.5 Conclusion
Dans ce chapitre, la me´thode de dimensionnement des diffe´rents composants a e´te´
de´crite pour un syste`me d’excitation type. En effet, la mise en place du syste`me de
controˆle actif de´pendra fortement de la topologie de la turbine et de l’installation hy-
droe´lectrique. Il sera ne´cessaire d’adapter le dimensionnement aux particularite´s de
chaque site.
EPFL-IMHEF-LMH







Le fonctionnement des turbines Francis en dehors du re´gime optimal induit sou-
vent des fluctuations pe´riodiques de la pression et du de´bit-volume, lie´es a` la vorticite´
ine´vitable a` la sortie de la roue. Au cas ou` ce phe´nome`ne se produit a` une fre´quence
proche d’une fre´quence propre de l’installation hydraulique, la re´ponse dynamique peut
empeˆcher l’exploitation normale de la machine. Actuellement, des solutions passives sont
mises en œuvre afin de re´duire les fluctuations hydroacoustiques a` un niveau acceptable.
Ce travail pre´sente une approche novatrice a` cette proble´matique base´e sur le controˆle
actif. Nous avons montre´ qu’en excitant de´libe´re´ment l’installation avec le signal in-
verse des excitations e´mises naturellement, les fluctuations hydroacoustiques peuvent
eˆtre re´duites de manie`re spectaculaire.
Si l’utilisation du controˆle actif pour ame´liorer la stabilite´ de fonctionnement d’une
turbine Francis est l’application de ce travail, l’e´tendue est plus large. Les sujets scien-
tifiques suivants ont e´te´ aborde´s :
1. Mode´lisation d’une installation hydroe´lectrique
Le comportement dynamique global d’une installation est e´tudie´ a` l’aide d’un
mode`le monodimensionnel. Une compilation d’e´le´ments de mode´lisation est re´e´crite
dans un formalisme univoque et apporte les outils de base de la mode´lisation hydro-
acoustique. A partir de ces e´le´ments, un mode`le dynamique d’une installation hy-
draulique et d’une source d’excitation externe est pre´sente´. Cela permet d’expliquer
comment un syste`me de controˆle actif base´ sur une source d’excitation greffe´e sur
la paroi du coˆne du diffuseur peut re´duire les fluctuations hydroacoustiques dans
une installation hydroe´lectrique.
2. Ame´lioration de la stabilite´ de fonctionnement par controˆle actif
Les fluctuations hydrauliques associe´es au fonctionnement a` charge partielle d’une
turbine Francis sont souvent pe´riodiques et caracte´rise´es par la pre´sence d’un com-
posant spectral dominant. C’est pour cette fre´quence dominante qu’on cherche a`
atte´nuer l’amplitude souvent excessive.
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Un syste`me de controˆle actif spe´cifique a e´te´ conc¸u pour une turbine Francis, com-
prenant un actionneur hydraulique et son re´gulateur. L’actionneur injecte un de´bit
pulse´ a` une fre´quence donne´e au sein du diffuseur. Il cre´e ainsi une contre-excitation
qui est synchronise´e a` l’excitation naturelle de la turbine par le re´gulateur. Ensuite
les parame`tres de fonctionnement de l’actionneur sont optimise´s afin de minimiser
les fluctuations hydroacoustiques au sein de l’installation hydraulique.
Des essais sur un mode`le re´duit de turbine Francis montrent l’efficacite´ de cette ap-
proche. Lors des essais, les fluctuations hydroacoustiques a` la fre´quence dominante
sont atte´nue´es au niveau du bruit de fond.
Plusieurs configurations du syste`me d’excitation ont e´te´ teste´es puis analyse´es sur
les aspects suivants : une analyse des fluctuations de pression dans le domaine
fre´quentiel, une analyse e´nerge´tique et une analyse de la commande du syste`me de
controˆle actif. Le bilan e´nerge´tique se re´ve`le tre`s inte´ressant : le syste`me d’excita-
tion ne ne´cessitait qu’environ un pourcent de la puissance de la turbine Francis.
3. Pre´diction de la stabilite´ de fonctionnement d’une installation prototype
a` partir d’essais sur mode`le re´duit
L’essai d’une turbine sur un mode`le re´duit homologue a` celui de la turbine proto-
type est une e´tape encore indispensable de l’e´laboration d’une installation hydro-
e´lectrique. Les performances statiques peuvent eˆtre pre´dites de manie`re pre´cise. Or,
il n’en va pas de meˆme pour la pre´diction du comportement dynamique de l’installa-
tion prototype qui est encore mal maˆıtrise´e. Une me´thode originale d’identification
du comportement dynamique d’une turbomachine sur mode`le re´duit est propose´e
et applique´e expe´rimentalement. Elle constitue e´galement la base d’une pre´diction
du comportement dynamique de l’installation prototype.
21.2 Conclusion ge´ne´rale
Le comportement dynamique des turbines hydrauliques est un domaine de recher-
che qui inte´resse les scientifiques, les exploitants et les constructeurs de turbines depuis
longtemps. Avant le de´but de cette e´tude, les mesures recherche´es pour reme´dier a` un
e´ventuel proble`me de stabilite´ de l’installation e´taient de nature passives et leurs fonde-
ments scientifiques soule`vent encore de nombreuses interrogations. Ces deux arguments
ont motive´ un travail de fond sur le comportement dynamique des installations en vue
d’une application d’un syste`me actif pour re´duire les fluctuations hydrauliques de charge
partielle.
La partie sur la mode´lisation des installations hydrauliques met au clair toutes les
notions relatives aux phe´nome`nes dynamiques dans une installation hydraulique. Bien
que relativement simple, la mode´lisation ame´liore la compre´hension, tant au niveau de
la dynamique de l’installation qu’au niveau de l’action du syste`me de controˆle actif.
Le syste`me de controˆle actif mis au point permet une re´duction efficace des fluctua-
tions hydrauliques a` une fre´quence pre´cise et a` un couˆt e´nerge´tique tre`s encourageant.
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L’e´valuation de l’amplitude des oscillations ge´ne´re´es par le fonctionnement des tur-
bines hydrauliques reste un proble`me ardu. Aucune e´tude dans ce domaine n’offrait une
e´valuation de l’intensite´ des sources de perturbations inde´pendamment de la re´ponse
dynamique du circuit. La me´thode de l’intensime´trie hydroacoustique ne permettant pas
une caracte´risation comple`te, cette the´matique est re´solue par une me´thode d’identifi-
cation dynamique d’un syste`me e´quivalent de la turbine. Cette me´thode est e´galement
a` la base de la transposition des observations re´alise´es en laboratoire a` l’environnement
de la machine industrielle, ainsi que du dimensionnement du syste`me de controˆle actif
pour une installation donne´e.
21.3 Perspectives
Plusieurs voies de recherche et de de´veloppements techniques peuvent eˆtre envisage´es
pour poursuivre cette e´tude.
21.3.1 Perspectives sur le plan scientifique
1. Pre´diction de la stabilite´ d’une installation prototype
Le fondement the´orique de la me´thode d’identification du comportement dynami-
que d’une turbine propose´e dans le chapitre 19 a e´te´ de´montre´. Cette me´thode a
e´galement e´te´ e´tudie´e expe´rimentalement sur un stand d’essais facilement modu-
lable, permettant de re´aliser diffe´rents syste`mes hydrauliques simples.
Or, il serait inte´ressant d’appliquer cette technique a` un mode`le re´duit de turbine
lors d’un essai de re´ception comme effectue´ couramment au LMH. La comparaison
des fluctuations hydroacoustiques pre´dites a` partir des essais sur mode`le re´duit
aux re´sultats obtenus sur l’installation prototype pourraient ainsi valider cette
technique.
L’excitatrice peut e´galement eˆtre utilise´e pour exciter le stand d’essais dans une
plage de fre´quences. La re´ponse dynamique de l’installation a` cette excitation force´e
peut eˆtre une source d’informations inte´ressantes.
2. Inclure les fluctuations me´caniques dans la matrice de transfert d’une
pompe
Jusqu’ici les mode`les de matrices de transfert d’une pompe se limitent toujours
au syste`me hydraulique. L’interaction de la pompe avec le syste`me me´canique
(masses tournantes de l’arbre) peut eˆtre inclus dans ce mode`le comme pre´sente´
dans la section 10.6.5. Dans le cadre d’un travail de diploˆme au LMH, un arbre
avec une souplesse en torsion variable a e´te´ re´alise´. Un syste`me d’acquisition a
e´galement e´te´ de´veloppe´ pour mesurer la vitesse dynamique et le couple dynamique.
Malheureusement, les performances dynamiques de ce syste`me e´taient limite´es pour
des raisons techniques. Graˆce a` l’accumulateur et une mise a` jour du mate´riel
d’acquisition, une nouvelle e´tude expe´rimentale est envisageable.
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3. Mode´lisation des composants
La plupart des e´tudes mode´lisent une conduite hydraulique comme un syste`me
continu dans lequel l’amortissement n’est pas pris en compte. Une mode´lisation
a` l’aide de composants discrets permet d’inclure l’amortissement relativement fa-
cilement. Une e´tude expe´rimentale permettrait de quantifier ce parame`tre plus
pre´cise´ment et d’e´tudier sa de´pendance a` la fre´quence. D’autres e´le´ments ou di-
verses conditions limites, et en particulier leur impe´dance de rayonnement, sont
encore a` e´tudier.
21.3.2 Perspectives sur le plan technique
1. Ame´lioration de l’actionneur
La nature rotative de l’actionneur permet d’agir sur l’harmonique fondamental dans
le spectre des fluctuations hydrauliques. La conception actuelle de la vanne rotative
induit aussi des harmoniques d’ordre supe´rieur dans l’anti-excitation ge´ne´re´e. Des
mesures sont propose´es dans la section 17.2 afin de diminuer les amplitudes de ces
harmoniques non souhaite´s.
2. Ame´lioration du re´gulateur
L’algorithme de controˆle peut eˆtre adapte´ pour mieux exploiter le caracte`re de´ter-
ministe des fluctuations hydrauliques, comme propose´ dans la section 17.3.
3. Outils de mesure et d’analyse
L’application de la me´thode d’identification dans le cadre des essais de re´ception
reste encore a` valider. Pour ce faire, une de´marche de mesure est a` e´tablir et des
outils d’analyse aise´ment utilisables sont a` de´velopper.
4. Application sur une installation prototype






Applications du controˆle actif a` la
re´duction des bruits
A.1 Ge´ne´ralite´s sur le controˆle actif [95]
A.1.1 Principe
Le controˆle acoustique (ou vibratoire) actif consiste a` atte´nuer un bruit (ou une
vibration) geˆnant(e) en lui superposant, a` l’aide de sources secondaires dites actionneurs,
un bruit (ou une vibration) de meˆme nature mais oppose´(e). Le calcul de la commande
des actionneurs se fait par l’interme´diaire d’algorithmes permettant la minimisation d’un
crite`re e´nerge´tique sur un ensemble de capteurs d’erreur.
On diffe´rencie le controˆle acoustique actif, qui veut atte´nuer un bruit en e´mettant un
“antibruit”, le controˆle vibroacoustique actif qui a pour but de minimiser les vibrations
d’une structure rayonnant du bruit et le controˆle vibratoire actif, qui veut re´duire les
grandes vibrations d’une structure de manie`re active.
A.1.2 Algorithmes
Controˆle par anticipation (feedforward)
Nous en donnons le principe dans le cas monovoie, mais l’extension aux syste`mes
multivoies est imme´diate.
Le controˆle par anticipation suppose que l’on dispose d’un signal de re´fe´rence r(t)
corre´le´ au bruit d(t) que l’on veut minimiser. Le traitement consiste alors a` filtrer ce si-
gnal de re´fe´rence par un filtre nume´rique adaptatif W (f) qui produit la commande u(t)
approprie´e pour la source secondaire. La minimisation est controˆle´e par un capteur d’er-
reur qui de´livre un signal e(t) permettant l’adaptation en temps re´el du filtre correcteur.
Le calcul de ce filtre peut se faire dans le domaine fre´quentiel mais le plus souvent il est
effectue´ dans le domaine temporel. Il ne´cessite la connaissance de la fonction de transfert
du trajet secondaire H(f) reliant la commande u(t) au contre-bruit y(t). L’identification
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Fig. A.1 – Sche´ma de principe d’un algorithme “feedforward”
peut se faire avant traitement (off line) si cette fonction est quasi-invariable, ou en ligne
(on line) si elle est susceptible de varier dans le temps. L’algorithme par anticipation le
plus commune´ment utilise´ est l’algorithme LMS avec re´fe´rence filtre´e [30]. Son implan-
tation sur DSP est simple et il posse`de des proprie´te´s de convergence et d’adaptabilite´
tre`s inte´ressantes. Il ne ne´cessite pas la connaissance du trajet primaire P (f) et s’ave`re
de plus eˆtre robuste vis a` vis de H(f).
Les algorithmes par anticipation sont principalement utilise´s pour les signaux pe´riodi-
ques ou` il est en ge´ne´ral aise´ de disposer d’un signal de re´fe´rence de type tachyme´trique
ou pour les signaux ale´atoires lorsqu’il est possible d’avoir une information “en avance”
des signaux a` traiter (propagation dans les tuyaux ou en champ libre).
Controˆle par re´troaction (feedback)
Pour les signaux non pe´riodiques ou lorsqu’on ne peut disposer de signal de re´fe´rence,
on utilise des algorithmes de controˆle par re´troaction. Dans ce type de traitement la
commande des actionneurs se fait uniquement a` partir du signal d’erreur par le biais
d’un filtre C(f). Il est alors ne´cessaire de se donner un mode`le du champ primaire et






Fig. A.2 – Sche´ma de principe d’un algorithme “feedback”
Le controˆle par re´troaction est de manie`re ge´ne´rale plus difficile a` mettre en œuvre
que le controˆle par anticipation. Il est en particulier tre`s sensible aux retards apparaissant
dans les trajets secondaires. On l’utilise principalement pour le controˆle des vibrations
non pe´riodiques.
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Les actionneurs
En acoustique, le haut-parleur reste le principal type d’actionneur utilise´. Sa souplesse
d’emploi, sa line´arite´ et son prix de revient re´duit conviennent a` bon nombre d’applica-
tions. Des limites apparaissent ne´anmoins dans le cas de bruit a` traiter de fort niveau
ou de tre`s basses fre´quences.
En vibroacoustique on utilise de plus en plus, quand le niveau vibratoire le per-
met, des ce´ramiques pie´zo-e´lectriques (PZT) a` la place des traditionnels excitateurs
e´lectrodynamiques.
Pour le controˆle des grandes vibrations ou dans le domaine des suspensions actives
on utilise des pots vibrants ou des actionneurs spe´cialise´s associant aux supports passifs
un e´le´ment actif.
Les capteurs
En acoustique le microphone a` e´lectrets est le plus commune´ment utilise´ en raison de
son faible encombrement et de son prix re´duit.
En vibroacoustique les films pie´zo-e´lectriques (PVDF) remplacent de plus en plus
fre´quemment les acce´le´rome`tres. Ces films de quelques dizaines de microns d’e´paisseur
de´livrent un signal e´lectrique proportionnel a` la de´formation de la structure sur laquelle
ils sont colle´s.
Les controˆleurs
Ce sont eux que l’on utilise pour la mise en forme de la commande des actionneurs
a` partir des signaux de re´fe´rence et d’erreur. Le traitement e´tant nume´rique ils doivent








Fig. A.3 – Sche´ma de principe d’un controˆleur
La grande majorite´ des e´tudes de controˆle actif ne´cessitant un nombre re´duit de
voies se fait a` partir de cartes du commerce implante´es sur PC. Depuis quelques anne´es
sont apparus des syste`mes spe´cialement de´die´s au controˆle actif qui de´chargent l’utili-
sateur de la programmation des algorithmes et qui comportent toute l’e´lectronique de
conditionnement ne´cessaire. Pour les applications comportant un grand nombre de voies,
des architectures spe´cialise´es utilisant plusieurs processeurs et utilisant les proprie´te´s de
paralle´lisation de l’algorithme LMS ont e´te´ de´veloppe´es.
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A.2 Domaines d’application
Les applications industrielles, les e´tudes en cours dans les milieux acade´miques sont
bien trop nombreuses et diversifie´es pour les classifier de manie`re simple. Le tableau
suivant “situe” les domaines d’application du controˆle actif les plus communs, avec un
exemple d’application industrielle.
Controˆle (ae´ro-)Acoustique Actif
monodimensionnel gaines de ventilation
(conduites) tuyaux d’e´chappement
multidimensionnel habitacle automobile




isolation vibratoire habitacle automobile
Controˆle Vibratoire Actif
isolation vibratoire suspensions automobiles
controˆle des structures structures flexibles
(amortissement) paliers e´lectromagne´tiques
controˆle de la stabilite´ flottement des ailes d’avion
A.3 Aspects the´oriques du controˆle actif dans des
conduits
A.3.1 Introduction
Les re´gimes transitoires dans les installations hydrauliques sont analyse´s en supposant
des e´coulements monodimensionnels : les ondes sont conside´re´es planes. Par conse´quent,
il est surtout inte´ressant d’examiner ce qui a e´te´ re´alise´ dans le domaine du controˆle
ae´roacoustique actif pour re´duire le bruit dans des conduites. Le but est de s’en inspirer
pour choisir la strate´gie destine´e a` ame´liorer la stabilite´ de fonctionnement des machines
hydrauliques.
A.3.2 Source monopoˆle dans un conduit de longueur infinie [77]
La majorite´ des recherches dans ce domaine s’est limite´e a` des ondes progressives
planes : la longueur d’onde du bruit est suppose´e beaucoup plus grande que les dimensions
transversales du conduit. Pour ge´ne´rer ces ondes, on utilise le plus souvent un haut-
parleur greffe´ sur la paroi d’un conduit. En faisant abstraction du champ de pression
a` proximite´ de son emplacement, le haut-parleur peut eˆtre ide´alise´ comme une source
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monopoˆle (figure A.4). Cette source peut eˆtre visualise´e comme deux pistons sans masse,
se´pare´s d’une distance infinite´simale, qui sont force´s a` osciller de fac¸on a` injecter/extraire
un de´bit fluctuant au volume entre les deux pistons. Cette source monopoˆle est suppose´e
transparente pour des ondes incidentes et le de´bit injecte´ est inde´pendant de la pression
ge´ne´re´e sur les pistons (impe´dance acoustique interne infinie).
Fig. A.4 – Un haut-parleur ide´alise´ comme une source monopoˆle
La figure A.5 montre la distribution de pression et des vitesses des particules pour
une source monopoˆle.
Fig. A.5 – Distribution de pression et de vitesse des particules pour une source
monopoˆle a` un instant donne´ d’un cycle harmonique
La formule suivante donne la relation entre la pression complexe p(x) a` une position






avec k = ω/a le nombre d’onde, ρ0 la masse volumique de l’air, a la ce´le´rite´ d’onde et
A l’aire de la section du conduit. On peut de´duire que q(y)/2A = u(y+) = u(y−), avec
u(x) la vitesse acoustique dans une section du conduit.
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Fig. A.6 – Le syste`me de coordonne´es utilise´ pour une source monopoˆle
Ceci veut dire qu’une fluctuation de de´bit-volume se produit avec la fluctuation de pres-
sion, mais a` un instant |x− y|/a plus tard, soit le temps ne´cessaire pour qu’une pertur-
bation se propage de y a` x.
A.3.3 Annulation d’ondes progressives par une source
monopoˆle [77]
Conside´rons maintenant deux sources monopoˆles dans une conduite de longueur in-
finie : une source primaire q
p
a` x = 0 et une source secondaire q
s
a` x = L (voir la partie
supe´rieure de la figure A.7).
Fig. A.7 – Description dans le domaine temporel de l’action d’une source se-
condaire afin d’annuler parfaitement les fluctuations de pression dans la re´gion
x ≥ L. (a) La distribution de pression instantane´e juste apre`s l’e´mission au
temps t d’une impulsion rectangulaire par la source primaire (b) une impulsion
par la source secondaire a` un temps t+ L/a (c) le champ re´sultant.
Utilisant le principe de superposition, le champ de pression dans la conduite peut
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L’annulation du son en aval de la deuxie`me source ne´cessite que p(x) = 0, x ≥ L, ce
qui permet de de´duire la relation suivante (champ complexe et domaine temporel) entre






q˜s(t) = −q˜p(t− L
a
) (A.5)
L’e´quation (A.5) exprime que la deuxie`me source doit eˆtre identique a` la premie`re, mais
de signe oppose´ et retarde´e d’un temps L/a. La figure A.7 montre sche´matiquement ce
qui se passe dans le domaine temporel.
De la meˆme manie`re, le champ de pression complexe entre les deux sources (0 ≤ x ≤












[1− e−j2kL]ejkx, x ≤ 0 (A.7)
On remarque que le champ de pression est fortement de´pendant de la distance entre
les deux sources. Il y a des endroits ou` une amplification de pression acoustique se
manifeste. Une annulation comple`te des champs de pression en amont et en aval se
produit si les deux sources sont se´pare´es d’un nombre entier de demi-longueurs d’onde.
La figure A.8 illustre cette de´pendance.
Fig. A.8 – Module de la pression acoustique de la source secondaire par rapport
au module des fluctuations dues a` la source primaire (x = 0) si une seule source
monopoˆle (x = L) est utilise´e pour annuler le champ de pression dans la partie
x ≥ L. (a) L = λ/2, (b) L = 5λ/8, (c) L = 3λ/4, (d) L = λ
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A.3.4 Influence de re´flexions de la source primaire [77]
Conside´rons maintenant l’influence de re´flexions en amont de la source primaire (fi-
gure A.9).
Fig. A.9 – Re´duction d’un bruit se propageant en aval en utilisant une source
secondaire (q
s
) en pre´sence d’une surface re´fle´chissante en amont de la source
primaire (q
p
) (a) et “l’image” e´quivalente (b)
La manie`re la plus simple d’obtenir le champ de pression et de de´bit est d’utiliser la
“me´thode des images” : les re´flexions d’ondes incidentes sur la surface a` x = 0 venant
de deux sources qui se trouvent a` x = D et x = L, peuvent eˆtre conside´re´es comme
e´tant e´mises par deux sources imaginaires situe´es a` une distance x = −D et x = −L. Un
coefficient complexe R tient compte d’un changement d’amplitude et de phase de l’onde
re´fle´chie.










Il est inte´ressant d’e´tudier d’un peu plus pre`s ce qui se passe si la surface se trouve
pre`s de la source primaire (D = 0). Dans ce cas, la source primaire peut eˆtre conside´re´e








Dans le cas ou` R = 1, c-a`-d quand la source primaire re´fle´chit comple`tement le bruit








Ceci montre que pour des valeurs kL = npi/2 ou L = nλ/4 (n est un entier), le de´bit
ne´cessaire pour que la source secondaire annule le champ de pression devient infiniment
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grand. Ces fre´quences correspondent aux fre´quences propres de la masse d’air dans le
conduit.





(1 +R)(e−jkL −Re−j3kL +R2e−j5kL − R3e−j7kL + · · · ) (A.11)
ou, dans le domaine temporel, en admettant queR est re´el et inde´pendant de la fre´quence :







) +R2q˜p(t − 5L
a
) + · · ·
]
(A.12)
La figure A.10 montre le cas ou` R = 0.5. Une impulsion de la source primaire est re´fle´chie
par la source secondaire, puis est a` nouveau re´fle´chie par la source primaire pour arriver
a` la seconde source a` un temps 2L/a plus tard. De nouveau la source secondaire va
renvoyer cette onde . . . Le processus continue ad infinitum, et l’amplitude re´sultante est
re´duite d’un facteur R.
On voit que les exigences pour la source secondaire, notamment le de´bit-volume,
peuvent eˆtre plus grandes, en pre´sence d’une source primaire re´fle´chissant les ondes
incidentes.
A.3.5 Annulation du bruit dans un espace ferme´ monodimen-
sionnel [77], [46]
Conside´rons l’espace ferme´ pre´sente´ dans la figure A.11. On suppose que les deux
parois sont rigides et re´fle´chissent parfaitement le bruit incident.




ρ0aqp cos k(L− x)
jA sinkL




ρ0aqs cos kd cos k(L− x)
jA sinkL
, d ≤ x ≤ L (A.14)
On applique le principe de superposition pour calculer le champ de pression en aval de





(x) = 0, d ≤ x ≤ L, (A.15)
On de´duit directement des e´quations (A.13) et (A.14) que cette condition est remplie si








Cette relation est la meˆme que celle trouve´e pour la configuration pre´ce´dente : conduite
semi-ouverte avec une terminaison rigide au niveau de la source primaire. Ceci im-
plique que l’introduction d’une surface re´fle´chissante en aval du couple de sources pri-
maire/secondaire ne change rien aux exigences de la source secondaire. En effet, une telle
source secondaire est l’e´quivalent d’une terminaison ouverte et parfaitement re´fle´chissante.
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Fig. A.10 – Re´duction du bruit provenant d’une source primaire re´fle´chissante
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Fig. A.11 – Une source monopoˆle dans une conduite a` paroi solide ayant deux terminai-
sons rigides
Dans une autre e´tude the´orique [46], un mode`le mathe´matique base´ sur des fonctions
de transfert permet de simuler l’efficacite´ du controˆle actif dans des conduits de longueur
semi-infinie et finie. La commande du haut parleur (source secondaire) repose sur une
strate´gie de feedforward et de feedback. Pour les conduits de longueur finie, la commande
de la partie feedforward ne´cessite deux microphones en amont de la source secondaire
afin de de´terminer uniquement le son se propageant en aval. On montre qu’avec la loi de
commande propose´e, la pression acoustique en aval de la source secondaire s’annule de
manie`re asymptotique. Graˆce aux fonctions de transfert, il est assez facile de choisir un
controˆleur approprie´ et de de´montrer la stabilite´ de la boucle ferme´e. Pour les conduits de
longueur finie, le controˆleur choisi est inde´pendant des impe´dances (conditions limites)
des deux extre´mite´s du conduit.
A.4 Application du controˆle acoustique actif dans
des conduits
A.4.1 Gaines de ventilation [95, 48]
Cette application est la plus ancienne et la plus avance´e d’un point de vue industriel.
On montre qu’il est possible d’atte´nuer, avec un seul haut-parleur greffe´ sur la paroi d’un
conduit, une large bande de basses fre´quences du bruit se propageant dans ce conduit. On
utilise principalement un algorithme par anticipation (feedforward) pour le traitement.
Fig. A.12 – Sche´ma de principe du controˆle actif dans un conduit
La figure A.13 donne le spectre de bruit mesure´ avant et apre`s controˆle dans une
gaine de 400x300mm et pour une vitesse d’e´coulement de 9m/s. Ces courbes sont ca-
racte´ristiques des performances obtenues dans ce type d’application.
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Fig. A.13 – Spectre de bruit avant (A) et apre`s (B) controˆle
• En dessous d’environ 100Hz, la turbulence sur les micros de re´fe´rence et d’erreur
empeˆche toute minimisation, sauf s’il y a e´mergence de raies.
• De 100Hz jusqu’a` la fre´quence de coupure du tuyau (ici 600Hz) on observe une
re´duction de l’ordre de 20 dB du bruit large-bande et encore plus sur les raies du
ventilateur.
• Au-dela` de la fre´quence de coupure, la minimisation est ne´gligeable. Les traitements
passifs prennent alors le relais.
Les parame`tres qui limitent les performances du controˆle actif dans les conduits sont :
• la vitesse d’e´coulement a` cause des signaux microphoniques bruite´s ;
• la section du conduit puisque la fre´quence de coupure est inversement proportion-
nelle au diame`tre ;
• la longueur de tuyau rectiligne en amont de la source secondaire a` cause de l’im-
possibilite´ de traiter du bruit large-bande si la distance entre le micro de re´fe´rence
et le haut-parleur est trop faible.
A.4.2 Le controˆle actif en e´coulement non stationnaire [108]
Les fluctuations non stationnaires des e´coulements internes sont des sources acous-
tiques particulie`rement efficaces . . . et le plus souvent nuisibles. Les the´ories ge´ne´rales
de l’ae´roacoustique montrent qu’aux faibles nombres de Mach, ce sont les fluctuations
pe´riodiques de de´bits qui posse`dent le meilleur “rendement” ae´roacoustique et sont
responsables de ces bruits de bouches particulie`rement intenses que l’on rencontre a`
l’e´chappement de moteurs thermiques et autre compresseurs, ou des vibrations de conduits
de fluides lourds, voire des structures attenantes.
L’incompatibilite´ et/ou le manque de puissance des haut-parleurs, en particulier aux
tre`s basses fre´quences (typiquement en dessous de 10Hz), ont donne´ lieu au de´veloppe-
ment de concepts innovateurs [108]. Plutoˆt que de superposer a` la source de bruit une
contre-source, ne´cessairement de forte puissance acoustique, il paraˆıt logique de controˆler
la source elle-meˆme. Pour cela, un actionneur compose´ d’un volet mobile (figure A.14)
place´ dans le conduit est mis en mouvement oscillant par un actionneur (un moteur
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spe´cialement de´die´), de telle sorte que l’on peut conside´rer ce dispositif comme “un
re´gulateur de de´bit” ou comme une “source ae´roacoustique”, voire une “source de fluc-
tuations ae´rodynamiques”.
Fig. A.14 – Principe de l’actionneur “volet oscillant”
Un mode`le de connaissance des variables d’e´tat en tout point de la conduite a e´te´
de´veloppe´. L’influence du volet dans l’e´coulement est e´tudie´e en terme de relation de
transfert et de source de pression afin de l’inte´grer a` la mode´lisation.
En situation de controˆle actif, le mode`le de´veloppe´ permet d’e´crire une relation
ge´ne´rale sous forme d’une fonction de transfert H2 entre la source auxiliaire et le cap-
teur d’erreur. Cependant, la difficulte´ d’e´tablir simplement l’impe´dance de la source
primaire, la de´rive des caracte´ristiques physiques et les multiples de´pendances de H2
proscrivent d’utiliser son expression lors du calcul de la commande. La strate´gie de
cette commande devra inte´grer une proce´dure d’identification expe´rimentale et assurer
l’adaptativite´ des parame`tres afin de prendre en compte l’e´volution des caracte´ristiques
physiques de l’e´coulement.
A titre d’exemple, les spectres correspondants a` des mesures effectue´es sur un banc
ae´rolique avec ge´ne´rateurs de pulsations sont pre´sente´s a` la figure A.15. Les pressions
sont mesure´es par le capteur d’erreur. Les niveaux des deux harmoniques vise´es (42 et
84Hz) sont re´duits, respectivement, de 28 et 26 dB. L’harmonique supe´rieure (126Hz)
sort de la bande passante du dispositif.
Fig. A.15 – Spectres de pression acoustique dans un conduit ae´rolique
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Le concept de mode`le mathe´matique d’un processus est vital dans les disciplines
scientifiques. C’est un moyen de re´sumer l’information disponible. Par exemple dans le
chapitre 15, nous avions stipule´ un mode`le quadratique pour la fonction de performance
dont on veut identifier l’extremum.
La section de´bute par la de´finition d’une re´gression line´aire (sect. B.2) et le de´velop-
pement de la version de base de l’algorithme des moindres carre´s.
B.2 Re´gression line´aire
De nombreux proble`mes d’identification peuvent eˆtre mis sous la forme de l’e´quation
suivante, rencontre´e sous le nom de re´gression line´aire :
y(k) = Φ(k)θ + ε(k) (B.1)
Dans ce mode`le, y(k) est le vecteur de mesures, θ le vecteur de parame`tres et ε(k) l’erreur
de pre´diction ou l’erreur d’e´quation ; Φ est la matrice d’observations. Par convention,
l’entier k indique que le dernier instant d’e´chantillonnage pris en compte dans la construc-
tion de ces grandeurs est tk = kh. Le proble`me est de de´terminer le vecteur inconnu θ
de manie`re a` minimiser l’erreur de pre´diction ε(k). Quel crite`re adopter pour proce´der
a` cette minimisation ?
B.3 Me´thode des moindres carre´s
La me´thode des moindres carre´s consiste a` minimiser la norme euclidienne de l’erreur
de pre´diction. La fonction a` minimiser est ainsi :
J(θ) = ‖ε(k)‖2 = εT (k)ε(k) = (y(k) −Φ(k)θ)T (y(k) −Φ(k)θ) (B.2)
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Le vecteur de parame`tres qui minimise le crite`re J(θ), de´note´ θˆ(k), est appele´ vecteur
de parame`tres estime´.
The´ore`me 1. En supposant que la matrice d’observations Φ(k) soit de rang p, le vecteur
de parame`tres estime´ est unique et donne´ par :
θˆ(k) = (ΦT (k)Φ(k))−1ΦT (k)Φ(k) (B.3)
La formule (B.3) peut eˆtre interpre´te´e comme un filtre qui, a` partir du vecteur de
mesure y(k), e´labore une estimation optimale θˆ(k) du vecteur de parame`tres θ. Cette
formule n’est correcte que si le rang de la matrice Φ(k) vaut p. Dans le contexte de
l’identification des processus dynamiques, il est intuitivement e´vident que l’excitation
doit eˆtre suffisamment riche pour influencer convenablement tous les modes.
En calculant θˆ(k) selon l’e´quation (B.3), nous relevons que tous les e´chantillons sont
pris en compte dans leur inte´gralite´. On dit que la formule (B.3) constitue un filtre a`
me´moire croissante. Lorsque le syste`me a` identifier n’est pas totalement stationnaire, il
apparaˆıt raisonnable de rejeter les anciens e´chantillons ayant perdu leur actualite´. Cela
peut eˆtre re´alise´ en conside´rant seulement les N mesures les plus re´centes. La relation
(B.3) est alors appele´e filtre a` me´moire fixe ou filtre a` me´moire limite´e.
B.4 Me´thode des moindres carre´s ponde´re´s
Il est fre´quemment souhaitable d’attribuer des ponde´rations diffe´rentes aux mesures
accumule´es. Dans l’identification d’un processus dynamique, dont les caracte´ristiques
s’alte`rent lentement au cours du temps, les e´chantillons plus re´cents doivent be´ne´ficier
d’un poids plus important que les anciens. En quelque sorte, il ne faut pas que le lointain
passe´ sature le pre´sent. Une premie`re possibilite´ est un filtre a` me´moire fixe ; une action
plus douce de´coule d’une ponde´ration habile.
Comment traduire mathe´matiquement ces desiderata ? Plutoˆt que le crite`re (B.2), il
suffit de minimiser la fonction suivante :
J(θ) = ‖ε(k)‖2
W(k)
= εT (k)W(k)ε(k) (B.4)
= (y(k) −Φ(k)θ)TW(k)(y(k) −Φ(k)θ)
La matrice de ponde´ration W(k) est syme´trique et de´finie positive. Elle est souvent
diagonale et ses termes diagonaux attribuent des poids distincts aux composantes de
l’erreur de pre´diction ε(k). Le the´ore`me 1 doit eˆtre modifie´ comme suit :
The´ore`me 2. En supposant que la matrice d’observations Φ(k) soit de rang p, et que la
matrice de ponde´rationW(k) soit syme´trique et de´finie positive, le vecteur de parame`tres
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0 < λ < 1 (B.6)
les mesures re´centes ont une plus grande influence que les anciennes, graˆce au nombre
λ ∈ (0, 1) connu sous le nom de facteur d’oubli. Le rejet des e´chantillons est ajuste´ par le
biais de λ : plus λ diminue, plus l’oubli est pre´coce. Toutefois, une valeur trop faible de
λ de´truit la proprie´te´ de filtrage inhe´rente aux moindres carre´s. Le facteur d’oubli est,
dans la pratique, pris dans l’intervalle [0.95, 0.99].
B.5 Me´thode des moindres carre´s re´currents
Le vecteur de mesures y(k) regroupe N e´chantillons et le filtre (B.3) fournissant le
vecteur de parame`tres estime´ manipule en bloc tous ces e´chantillons. Dans la pratique,
les mesures arrivent souvent se´quentiellement en temps re´el, par exemple a` chaque coup
d’horloge, plutoˆt que simultane´ment. Malheureusement, quand une nouvelle mesure est a`
disposition, il faut pour en tirer profit recommencer inte´gralement tous les calculs selon
la formule (B.3). Cette fac¸on de proce´der semble d’emble´e comme du gaspillage. En
particulier, le volume de calcul et la taille me´moire augmentent au fur et a` mesure que
les e´chantillons s’accumulent. Est-il possible d’organiser l’algorithme de telle sorte que
les re´sultats obtenus sur la base de N observations puissent eˆtre explicitement utilise´s
pour en de´duire le vecteur de parame`tres estime´ au moyen de N + 1 observations ?
Plutoˆt que de traiter en bloc toutes les mesures a` chaque instant d’e´chantillonnage, nous
de´sirons donc de´velopper un algorithme de mise a` jour incorporant l’information qu’il
est possible d’extraire d’un nouvel e´chantillon. Cet algorithme devra bien suˆr eˆtre dote´
d’une initialisation approprie´e.
Soit la re´gression line´aire (B.1) ; le vecteur de parame`tres estime´ θˆ(k) de´coule du
filtre (B.3). On admet pour simplifier que la nouvelle observation y(k+1) est disponible
a` l’instant d’e´chantillonnage tk+1h = (k + 1)h. Avec cette nouvelle mesure, la re´gression
line´aire devient :
y(k + 1) = Φ(k + 1)θ(k) + ε(k + 1) (B.7)
Le vecteur de parame`tres estime´ θˆ(k + 1), qui minimise J(θ) = ‖ε(k + 1)‖2, s’e´crit :
θˆ(k + 1) = (ΦT (k + 1)Φ(k + 1))−1ΦT (k + 1)y(k + 1) (B.8)
Plutoˆt que d’employer (B.8), qui met en jeu toutes les composantes de y(k+1), exploitons
le fait que θˆ(k) est disponible. Les quantite´s apparaissant dans (B.7) sont suppose´es
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organise´es de la manie`re suivante :





Φ(k + 1) =
[
Φ(k)
φT (k + 1)
]





L’ide´e maˆıtresse sur laquelle se fonde la mise au point de l’algorithme re´current est de
conserver scrupuleusement cette partition tout au long des de´veloppements. On peut
ainsi de´montrer le the´ore`me suivant :
The´ore`me 3. En supposant que la matrice d’observations Φ(k) soit de rang p, le vecteur
de parame`tres estime´ ve´rifie l’e´quation re´currente :
θˆ(k + 1) = θˆ(k) +K(k + 1)(y(k + 1)− ΦT (k + 1)θˆ(k)) (B.9)
avec :
K(k + 1) =
P(k)φ(k + 1)
1 + φT (k + 1)P(k)φ(k + 1)
(B.10)
P(k + 1) =
(
I−K(k + 1)φT (k + 1))P(k) (B.11)
L’algorithme des moindres carre´s re´currents, selon le the´ore`me 3, n’est applicable
que si le rang de la matrice d’observations Φ(k) vaut p. Au de´marrage, Φ(k) ne posse`de
meˆme pas p lignes, violant ipso facto cette hypothe`se.
Le the´ore`me suivant permet, au prix d’une erreur parfaitement maˆıtrise´e, de lancer
d’emble´e l’algorithme re´current. Sans perte de ge´ne´ralite´, nous supposons que le premier
e´chantillon place´ dans le vecteur de mesures est pris a` l’instant d’e´chantillonnage h, les
suivants e´tant obtenus aux temps 2h, 3h, . . . , kh, kh+ h.
The´ore`me 4. Soit P(0) une matrice syme´trique de´finie positive. Avec les conditions
initiales θˆ(0) et P(0), l’algorithme des moindres carre´s re´currents (B.9), (B.10) et (B.11)




P−1(0) +ΦT (k + 1)Φ(k + 1)
)−1 (
P−1(0)θˆ(0) +ΦT (k + 1)y(k + 1)
)
(B.12)
Le vecteur de parame`tres estime´ exact est, selon le the´ore`me 1 :
θˆ(k + 1) =
(
ΦT (k + 1)Φ(k + 1)
)−1
ΦT (k + 1)y(k + 1) (B.13)
Le vecteur de parame`tres estime´ du the´ore`me 4 peut eˆtre rendu aussi proche que de´sire´
de la valeur exacte en se´lectionnant θˆ(0) = 0 et une matrice P−1(0) suffisamment petite.
En pratique, on choisit P(0) = αI, ou` α est un nombre re´el beaucoup plus grand que
1 (une valeur typique est α = 104). Par conse´quent, dote´ de l’initialisation θˆ(0) = 0
et P−1(0) = αI, l’algorithme constitue´ des e´quations (B.9), (B.10) et (B.11) peut eˆtre
employe´ aux coups d’horloge k = 0, 1, 2, . . .
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B.6 Me´thode des moindres carre´s ponde´re´s
re´currents
La version re´currente de la me´thode des moindres carre´s ponde´re´s avec facteur d’oubli,
e´tudie´e dans la section B.4, est re´sume´ dans le the´ore`me suivant :
The´ore`me 5. En admettant que la matrice d’observations Φ(k) soit de rang p et que la
matrice de ponde´ration W(k + 1) soit fourni par



















le vecteur de parame`tres estime´ ve´rifie l’e´quation re´currente (B.9), avec :
K(k + 1) =
P(k)φ(k + 1)
λ+ φT (k + 1)P(k)φ(k + 1)
(B.15)
P(k + 1) =
(
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